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PRÓLOGO 
 
   El objetivo principal de este proyecto es estudiar cómo funciona la cadena 
propulsiva de un buque de recreo. A partir de aquí obtener unos parámetros 
orientativos con objeto de realizar un predimensionamiento de cada 
componente, de manera que su conjunto responda de la forma más eficiente 
posible a unas especificaciones previamente dadas.  
 
   Para ello se ha centrado de la forma detallada en cada uno de los 
componentes de la cadena. El objetivo del proyecto es obtener unos valores 
aproximados de los parámetros que la componen, mediante cálculos empíricos, 
la utilización de regresiones y la interpretación de gráficos y tablas.  
 
   Como punto de partida del proyecto, se ha obtenido un modelo en tres 
dimensiones del casco a partir de un modelo ya diseñado. El siguiente paso es 
la predicción de potencia, a partir de unas hipotéticas especificaciones iniciales 
de un armador ficticio mediante Hullspeed. Posteriormente, se ha elegido un 
motor a partir de la comparación de sus parámetros mecánicos y 
dimensionales. Una vez que se ha obtenido el motor, se ha procedido a realizar 
una aproximación de las dimensiones de la hélice mediante el método de 
Crouch. El objeto del  estudio  de este método es la elección de una hélice 
disponible en el mercado. Para finalizar, a partir de los datos anteriores se ha 
realizado una aproximación de los dispositivos transmisores de potencia, en 
concreto el eje y la reductora. 
 
   Finalmente, cabe decir, que este proyecto es el resultado de un proceso 
iterativo, cuya dinámica de trabajo concurre cíclicamente. Es decir, cada 
parámetro de cada componente definido en este proyecto, es el resultado de 
modificar otros parámetros del mismo u otros componentes una y otra vez, a 
merced de las especificaciones iniciales y  del criterio del autor. 
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1. INTRODUCCIÓN 
 
1.1. Definición 
 
    Este proyecto está dirigido a un perfil de armador con alto poder adquisitivo, 
el cual desea disfrutar de una embarcación de gran porte para fines recreativos  
y de ocio. Desea una embarcación cuyas dimensiones permitan albergar un 
elevado número de invitados para poder realizar todo tipo de eventos de ocio a 
bordo.  
 
   Cabe mencionar, que el armador no es un fiel amante de la velocidad, por lo 
que no pretende que la embarcación alcance altas velocidades,  simplemente 
desea navegar a un ritmo adecuado para alcanzar los ocurrentes destinos en 
un tiempo razonable. Por otro lado, el armador desea poder aumentar dicha 
velocidad en unos cuatro o cinco nudos.  
 
   El armador desea que la embarcación pueda navegar en todas las zonas de 
navegación, sin embargo, no pretende realizar travesías transoceánicas. 
 
   Por último, para ahorrar en combustible, el armador desea que la 
embarcación posea un peso ligeramente menor que otras embarcaciones, 
disponibles en el mercado con un perfil similar. 
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1.2. Especificaciones 
 
Eslora máxima 30 metros 
Número máximo de personas a bordo 12 pax 
Categoría de diseño A 
Autonomía 600 millas 
Velocidad de crucero 18 nudos 
Velocidad máxima 22 nudos 
    
   A partir de estas especificaciones, y estimando a una eslora en la flotación de 
aproximadamente un 90% como de su eslora máxima como se ve en la base 
de datos, es decir unos 27 metros, podemos calcular un número de Froude 
para la velocidad de crucero (basado en su eslora en la flotación como longitud 
específica) de aproximadamente: 
 
 
 
 
   A partir de este dato, supondremos que nuestro buque navegará en 
regímenes cercanos al planeo, sin llegar a lograrse éste en su totalidad. Así 
mismo, consideramos que el casco deberá tener formas similares a los cascos 
de semi-desplazamiento. 
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2. DIMENSIONES PRELIMINARES 
 
  A partir de las especificaciones iniciales, realizaremos un estudio estadístico 
para orientarnos sobre el resto de dimensiones que tendrá nuestro buque. 
A continuación se pueden observar algunas de las características de yates de 
semi-desplazamiento existentes en el mercado con dimensiones parecidas a 
nuestro caso. 
 
 
 
    
 
 
Modelo LOA (m) 
B 
(m) 
Lwl 
(m) 
T 
(m) 
∆ 
(ton) 
V (crucero) 
(Kn) 
P 
(kW) 
Moonen 94 28,9 6,55 25,5 1,5 158 19 2692 
Moonen 99 30,15 6,55 26,75 1,7 120 18 2692 
Arcadia 115 35 8,1 32,55 1,7 150 19 1824 
Arcadia 85 25,9 7,15 23,97 1,4 55 16 1072 
Ferrety Navetta 
30 30,78 7 27 1,5 120 16,5 1912 
Ferrety Navetta 
26 26,22 6,93 21,6 1,3 99 12 1324 
Benetti Tradition 
105 31,75 7,15 27,06 1,61 160 14 1072 
Benetti Delfino 93 28,5 7,03 24,73 1,45 121 13 1494 
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2.1. Determinación de la Manga máxima 
 
   Para calcular la manga máxima, recurriremos a realizar una comparación 
entre los distintos buques existentes de nuestra base de datos, enfocado a su 
relación eslora-manga. Esta relación nos proporcionará una idea de la esbeltez 
que suelen tener estos buques de semi-desplazamiento. A valores más altos, 
mayor esbeltez. También deberemos tener en cuenta que la resistencia al 
avance se verá afectada de forma inversamente proporcional al valor de esta 
relación. 
 
 
 
 
Entrando con un valor de eslora máxima de 30 metros: 
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2.2. Determinación del calado: 
 
   Para obtener un valor orientativo de éste parámetro, utilizaremos dos 
relaciones geométricas a partir de nuestra base de datos: la relación “Eslora - 
Calado” y la relación “Manga - Calado”. 
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Entrando en la relación Eslora – Calado con el valor de nuestra eslora: 
 
 
 
 
Entrando en la relación Manga – Calado con el valor de nuestra eslora: 
 
 
 
 
 Como podemos observar, los dos calados resultantes son muy parecidos, 
pues escogeremos el menor calado: 
 
 
 
2.3. Determinación del desplazamiento 
 
   Para obtener un valor significativo del desplazamiento, consideramos la 
relación “Eslora – Desplazamiento” como más idónea puesto que la eslora 
suele ser la magnitud más significativa del porte de un barco. 
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Entrando con un valor de eslora de 30 metros: 
 
 
 
 
 
2.4. Relación “Eslora – Calado” 
 
   Esta relación nos proporciona información de la sección longitudinal de la 
obra viva en crujía, cuyo valor, a igual eslora, es inversamente proporcional al 
área de deriva. 
 
 
 
   Mediante el siguiente gáfico se han calculado diferentes relaciones Eslora – 
Calado para los diferentes representantes de la base de datos. Como se 
observa nuestro buque se encuentra dentro de la media. 
 
 
Comparación Eslora – Calado con otros modelos existentes en el mercado. 
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2.5. Relación “Manga – Calado” 
 
   Esta relación nos proporciona información de la sección transversal de la 
obra viva en la cuaderna maestra, cuyo valor, a igual manga, es inversamente 
proporcional a la estabilidad transversal del buque. 
 
 
 
 
Comparación "Manga - Calado" con otros buques existentes en el mercado 
 
2.6  Buque base para diseño 
 
   A partir del estudio estadístico, consideramos las siguientes dimensiones 
como punto base para realizar el  diseño del casco de nuestro buque: 
 
Eslora 30m 
Manga 7.08m 
Calado 1,53 
Desplazamiento 125ton 
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3. MODELADO DEL CASCO 
 
   En esta fase del proyecto, se diseña un modelo geométrico orientándonos a 
partir  los datos del buque base. 
 
   Mediante el programa Rhinoceros,  se ha realizado un modelo geométrico en 
tres dimensiones del casco de nuestro buque. Para ello, existen dos formas 
muy utilizadas hoy en día: mediante un modelo alambre o mediante una o 
varias superficies tridimensionales.  
 
   En este proyecto se ha utilizado el primer método. Se ha elaborado un 
modelo alambre a partir de once secciones equidistantes, perpendiculares a 
crujía, como es habitual en los planos de formas de este tamaño de buques. 
Como se observa en la siguiente imagen, ya se han tenido en cuenta los 
codillos en esta primera fase de diseño. 
 
 
Vista de alzado Rhinoceros. Disposición de las once secciones 
   Posteriormente se han unido estas secciones mediante una spline que 
formará la quilla. Para definir la regala, deberemos diseñar la zona de proa, 
atendiendo a que la curvatura de las splines de la regala no varíe bruscamente, 
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pues las superficies de las amuras quedarían abolladas pudiendo afectar 
gravemente la integridad del casco, así como su resistencia hidrodinámica. 
 
   Las curvaturas del casco debieran ser “lisas” o “suaves”, aunque el objeto del 
diseño es el cálculo hidrostático, no constructivo, no se procede al alisado 
exhaustivo de formas. 
 
   Para diseñar la roda, prolongamos las superficies del pantoque más allá del 
plano de crujía, definiéndose la roda a partir de la intersección de estas dos 
superficies. 
 
   Los codillos se han tenido en cuenta a la hora de diseñar las secciones 
transversales. Los vértices de los mismos forman los nodos de la spline que los 
une. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
   Posteriormente se diseña el espejo de popa. Debemos tener en cuenta el 
lanzamiento de la popa que tendrá influencia en el desprendimiento de la capa 
límite de agua. 
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   A continuación creamos las superficies, a partir del modelo alámbrico. 
Debemos tener en cuenta que para utilizar programas de cálculo posteriores, 
es recomendable cerrar todas las superficies, por lo que hemos optado por 
cerrar la superficie simulando una falsa cubierta principal. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Modelado acabado 
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4. PREDICCIÓN DE POTENCIA 
    
    
   El siguiente paso es predecir la potencia necesaria para remolcar el buque a 
una velocidad determinada y con un desplazamiento previamente definido, es 
decir, la potencia efectiva para remolcar el buque a una determinada velocidad, 
llamada potencia de remolque o potencia efectiva (EHP). 
 
   Hullspeed utiliza una serie de parámetros de formas e hidrostáticos de la 
carena del buque a máxima carga para obtener la resistencia del mismo al 
avance y, posteriormente predecir de forma orientativa la potencia necesaria 
para remolcarlo (EHP). Para ello deberemos fijar el plano de flotación que tiene 
el casco en estado de reposo y en condiciones de máxima carga.  
 
4.1.  Obtención de los parámetros hidrostáticos 
 
4.1.1  El plano de flotación 
 
   Mediante el programa Hidromax, nos orientaremos sobre el calado y 
desplazamiento, obtenido en apartados anteriores para obtener los valores 
reales para nuestro buque, posteriormente estos valores nos servirán para fijar 
el plano de flotación a máxima carga.  
 
   Para obtener el plano de flotación y, consecuentemente los parámetros 
hidrostáticos, Hidromax nos brinda distintas formas a través de la opción de 
análisis, “Specified Conditions”: 
 
• Fijando los valores de calado en las perpendiculares de popa y proa y, 
consecuentemente en valor de calado medio. 
 
• Fijando el asiento (Trim) y  el desplazamiento. 
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   En buques de semi-desplazamiento el peso del buque se encuentra 
concentrado en mayor cantidad en popa, donde reside la cámara de máquinas, 
aunque al no disponer nuestro buque de una prolongación de la quilla, se ha 
optado por proporcionar un asiento aproante. Cabe decir que esta decisión no 
decisivamente al cálculo de la resistencia al avance mediante programas de 
predicción de potencia, por lo que como diseñadores, nos hemos tomado esta 
libertad. 
 
   El desplazamiento se ha fijado en 116 toneladas, orientado a partir de 
cálculos anteriores. 
 
 
Asiento y desplazamiento fijados
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Plano de flotación obtenido: 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Curva de Área de cuadernas 
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Observaciones: 
 
   La eslora entre perpendiculares que considera Hidromax se refiere a la eslora 
en la flotació. La línea base sirve como referencia para todos los parámetros 
verticales y, junto al parámetro eslora entre perpendiculares, se han fijado 
mediante la opción “Frame of reference” disponible en Hidromax. 
 
   Ahora que ya tenemos fijado el plano de flotación, Hullspeed puede calcular 
los parámetros de formas e hidrostáticos para llevar a cabo los métodos o 
algoritmos de predicción de potencia que queramos utilizar. 
 
4.1.2  Parámetros hidrostáticos de la carena: 
 
Eslora en la flotación 27,09 m 
Manga en la flotación 6,062 m 
Calado 1,483 m 
Desplazamiento volumétrico 113,695 m3 
Área mojada 158,476 m2 
Coeficiente prismático 0,743  
Coeficiente de flotación 0,799  
Semiángulo de entrada 23,42 deg. 
Posición longitudinal centro de gravedad -1,442 m 
Área espejo de popa 0,255 m2 
Manga en la flotación del espejo de popa 4,795 m 
Calado espejo de popa 0,056 m 
Área cuaderna maestra 5,648 m2 
Calado perpendicular de proa 1,483 m 
Ángulo de pantoque 11,13 deg. 
Pantoque vivo o pantoque redondeado Redond  
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4.1.2.1  Definición de los parámetros hidrostáticos: 
 
• Eslora en la flotación: Máxima distancia longitudinal del casco, medida 
en el plano de flotación. 
• Manga en la flotación: Máxima distancia transversal, medida en el 
plano de flotación. 
• Calado: Máxima distancia vertical de la carena. 
• Desplazamiento volumétrico: Volumen de agua de mar (densidad 
1,026 ton/m3) desplazado por el casco. 
• Área mojada: Área de la superficie sumergida del casco. 
• Coeficiente prismático: Relación entre el volumen sumergido del casco 
y el volumen del prisma que lo contiene, definido por la eslora en la 
flotación,  múltiplicado por la máxima sección transversal: 
 
 
 
• Coeficiente de flotación:  Relación entre el plano de flotación 
delimitado por el casco y el cuadrilátero que lo contiene, cuyas 
dimensiones coinciden con la manga y eslora en la flotación: 
 
 
 
• Semiángulo de entrada (α): Ángulo medido en el plano de flotación, 
entre el casco y la línea de crujía.  
 
 
Semiángulo de entrada (EL PROYECTO DEL BUQUE (I), Apuntes de proyectos. 
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• Posición longitudinal centro de gravedad: Posición longitudinal del 
centro de gravedad medida desde la medianía del buque. 
• Área espejo de popa: Área de la sección sumergida del espejo de 
popa. 
• Manga en la flotación del espejo de popa: Distancia transversal 
medida en el plano de flotación en el espejo de popa. 
• Calado espejo de popa: Calado medido en el espejo de popa. 
• Área cuaderna maestra: Área sumergida de la cuaderna maestra 
(máxima sección transversal sumergida del casco). 
• Calado perpendicular de proa: Calado medido en la perpendicular de 
proa. 
• Ángulo de pantoque: Ángulo del pantoque medido en la medianía del 
buque. 
 
4.2.  Selección del método o algoritmo de predicción de 
potencia 
 
   A continuación deberemos seleccionar el método de predicción de potencia, 
es decir, el algoritmo o serie sistemática que encaje de mejor forma con el perfil 
de nuestro buque. 
    Para aplicar el método más acorde, nuestro buque tiene que satisfacer una 
serie de condiciones que exigen cada uno de los métodos, en relación a la 
velocidad y dimensiones del casco. A continuación, se exponen los diferentes 
métodos de predicción de potencia que podemos utilizar con Hullspeed: 
 
4.2.1.  Métodos para cascos de planeo disponibles en Hullspeed 
 
Savitsky (Pre-Planeo y Planeo)  y Lahtiharju  
 
Algoritmos diseñado para estimar la resistencia al avance de cascos en 
régimen de planeo (Savitsky planeo y Lahtiharju) y antes del planeo, es decir, 
su resistencia al pre-planeo (Savitsky pre-planeo). 
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4.2.2.  Métodos para buques de desplazamiento disponibles en 
Hullspeed 
 
Holtrop  
Algoritmo diseñado para predecir la resistencia al avance enfocado a buques 
de carga, buques de pesca, remolcadores, buques portacontenedores y 
algunos buques militares como fragatas. 
 
Compton 
Método aplicable a buques tipo patrulleros o buques de recreo diseñados con 
espejo de popa que operan en regímenes de desplazamiento y 
semidesplazamiento. 
 
Fung 
Método aplicable a buques parecidos a los que aplica Compton, normalmente 
más grandes. 
 
Van Oortmerssen  
Diseñado para estimar la resistencia al avance de remolcadores o arrastreros. 
Series 60  
Fue desarrollado para estimar la resistencia al avance de buques de carga que 
disponían de un solo propulsor. 
 
4.2.3.  Aplicación del método apropiado 
 
4.2.3.1.  Condiciones métodos de planeo 
 
 En las siguientes imágenes de Hullspeed podemos apreciar qué métodos son 
aplicables para calcular la potencia efectiva necesaria de nuestro buque. Los 
valores de color indican que el parámetro no cumple con las condiciones del 
método. El color rojo, indica que sobrepasa el valor límite (high), mientras que 
el color naranja, indica que el valor no llega al mínimo (low).  
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Condiciones métodos de Planeo 
 
 
Leyenda  
 
Fnv 
Número de Froude volumétrico: 
 
V   →  Velocidad en m/s 
g   →  gravedad (9,81 m/s2) 
   →  Volumen carena en m3 
Fnb 
Número de Froude en manga: 
 
V   →  Velocidad en m/s 
g   →  gravedad (9,81 m/s2) 
Bw   →  Manga flot en m 
Restricciones de velocidad 
Método Condiciones 
Rango de velocidades 
aplicado a nuestro 
proyecto 
Savitsky Planeo 
 
Entre 13,4 y 26,8 nudos 
Savitsky Pre-Planeo A partir de  1,0 A partir de 15 nudos 
Lahtiharju (Pantoque 
redondeado)  Entre 20’1 y 50,92 nudos 
Lahtiharju (Pantoque vivo) 
 
Entre 20,1 y 67 nudos 
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Observaciones 
 
   Se observa que las dimensiones del casco de proyecto cumplen con los 
requisitos de los métodos de Savitsky, sin embargo, la condición “área de la 
sección transversal, sumergida del espejo de popa, en relación a la máxima 
sección transversal sumergida del casco”, no cumple para el método de 
Lahtiharju. Esto ocurre, porque el método de Lahtiharju es apropiado para 
cascos con menor sección de cuaderna maestra sumergida, es decir, cascos 
con formas más rectas, y con mayores calados en popa, normalmente 
diseñados para alcanzar mayores velocidades. 
 
4.2.3.2  Condiciones métodos de desplazamiento y semi-desplazamiento 
 
 
 
Condiciones métodos para buques de desplazamiento, semi-desplazamiento  
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Observaciones 
 
     Se descartan los métodos de Holtrop (excesivo coeficiente manga-calado), 
Van Oortmeersen (enfocado a remolcadores), Series 60 (insuficiente relación 
eslora-manga y excesiva relación manga-calado) y Compton (enfocado a 
cascos con mayores esloras en relación a su desplazamiento).  
    
   A partir de las observaciones realizadas, optaremos por utilizar el método 
Fung, para buques de desplazamiento y/o semi-desplazamiento. 
 
Restricciones de velocidad 
Método Condiciones 
Rango de velocidades 
aplicado a nuestro 
proyecto 
Holtrop 
 
Hasta 25,35 nudos 
Van Oortmerssen 
 
Hasta 15,84 nudos 
Series 60 
 
Entre 3,7 y 9,1 nudos 
Delft (I,II y III) 
 
Hasta 23,76 nudos 
Compton 
 
Entre 3 y 19 nudos 
Fung 
 
Entre 4,2 y 28,77 nudos 
Leyenda 
Fnv 
Número de Froude Volumétrico: 
 
V   →  Velocidad en m/s 
g   →  gravedad (9,81 m/s2) 
   →  Volumen carena en 
m3 
Fnb 
Número de Froude en Eslora 
 
V   →  Velocidad en m/s 
g   →  gravedad (9,81 m/s2) 
Lw   →  Eslora flot en metros 
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4.3.  Curva de potencia efectiva (EHP) 
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   4.3.1  Tablas velocidad, resistencia al avance, potencia efectiva 
 
Velocidad 
(nudos) 
Resistencia al 
avance (KN) 
Potencia 
efectiva (kW) 
4,5 -- -- 
5,01 2,15 5,55 
5,53 2,7 7,68 
6,04 3,37 10,48 
6,55 4,1 13,8 
7,06 5,05 18,36 
7,58 6,17 24,05 
8,09 7,15 29,76 
8,6 8,3 36,72 
9,11 9,92 46,5 
9,63 12,03 59,56 
10,14 14,43 75,27 
10,65 16,81 92,11 
11,16 19,02 109,21 
11,68 21,25 127,65 
12,19 23,92 149,95 
12,7 27,39 178,92 
13,21 31,93 217,06 
13,73 37,7 266,19 
14,24 44,67 327,2 
14,75 52,69 399,81 
15,26 61,46 482,55 
15,78 70,62 573,14 
16,29 79,83 668,88 
16,8 88,76 767,13 
17,31 97,19 865,58 
17,83 104,96 962,49 
18,34 112,01 1056,63 
18,85 118,31 1147,24 
19,36 123,88 1233,95 
19,88 128,78 1316,68 
20,39 133,06 1395,54 
20,9 136,79 1470,75 
21,41 140,04 1542,65 
21,93 142,88 1611,59 
22,44 145,37 1677,97 
22,95 147,56 1742,16 
23,46 149,51 1804,55 
23,98 151,25 1865,52 
24,49 152,84 1925,41 
25 154,31 1984,56 
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Potencia efectiva requerida a velocidad de proyecto: 
 
 
  
Potencia efectiva requerida para una velocidad máxima de 22 nudos: 
 
 
 
4.4 Cúbica de la hélice 
 
   Al haber obtenido la curva EHP, podemos calcular la curva de demanda de 
potencia de la hélice, en que la potencia entregada por la hélice, depende de la 
velocidad de giro del propulsor al cubo.  
 
  Según diferentes autores como las series B de Wageningen afirman que el 
rendimiento propulsivo por lo general no supera el 65%, en este proyecto se ha 
considerado el 60%, adoptando un margen del 5% por tratarse de una fase de 
predimensionamiento. 
 
   Por lo tanto la curva de demanda de potencia 
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   5. SELECCIÓN DEL MOTOR PRINCIPAL 
 
5.1. Introducción 
 
   En esta fase del proyecto, deberemos seleccionar el motor principal. Como 
punto de partida, consideraremos que nuestro buque tendrá dos motores 
principales diesel con sus respectivas reductoras y líneas de ejes.  
 
   Hasta el momento, sabemos la potencia efectiva a desarrollar, pero no la 
potencia al freno que deberán suministrar nuestros motores.. 
 
5.2. Definición del grupo de aplicación, perfil operativo 
 
   Para seleccionar un motor adecuado, es de vital importancia especificar las 
aplicaciones particulares de nuestro buque. 
 
   La selección del grupo de aplicación, determina la máxima potencia que 
puede desarrollar el motor, puesto que las cargas varían durante el tiempo de 
funcionamiento. Deberemos fijar un perfil de carga o perfil operativo, puesto 
que se trata de una proyección del funcionamiento rutinario del motor a lo largo 
de su vida útil.  
 
   Para una selección óptima del motor diesel, teniendo en cuenta la máxima 
potencia disponible del mismo, deberemos fijar, a partir de otras experiencias la 
siguiente información operacional del mismo: 
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• Aplicación 
 
   Como se ha indicado en la introducción del proyecto, nuestro buque es un 
yate de recreo sin ánimo de lucro. 
 
• Horas previstas de funcionamiento anual 
 
   Teniendo en cuenta la aplicación del buque de nuestro proyecto, 
consideramos una media de 300 horas de funcionamiento anual. 
 
• Perfil de carga (potencia del motor versus tiempo de funcionamiento) 
 
   El tiempo entre la partida de nuestro buque y su llegada a puerto, puede 
dividirse en varios tiempos parciales en los que se navega con rangos de 
velocidades constantes. De este modo, clasificaremos los tiempos de 
funcionamiento a potencias al freno constantes de la siguiente manera: 
 
   Teniendo en cuenta los tiempos de funcionamiento en que el buque se 
encuentra dentro del puerto, ya sea porque se encuentra zarpando o atracando 
y circulando en puerto, consideramos un tiempo del 20% a una carga menor 
del 10% de la potencia al freno del motor. 
 
   Consideramos que el buque navegará a velocidad de proyecto, es decir, 
aproximadamente a un 70% de la potencia al freno del motor, durante el 70% 
del tiempo de funcionamiento. 
 
   Por último, el motor trabajará a máxima carga (100% de la potencia al freno) 
durante periodos menores al  10% del tiempo de funcionamiento. 
Consideramos éste perfil en ocasiones que el armador quiera demostrar la 
máxima capacidad propulsora del buque. 
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Perfil Operativo Estándar 
Potencia al freno 
(%) 
Periodo de tiempo 
(%) 
10 20 
70 70 
100 10 
 
  
 
5.2. Criterios para la selección de motores: 
 
Consideramos tres motores candidatos de potencias parecidas, cuyos 
manuales se encuentran en los apéndices: 
 
• MAN V12-1800 (1324 kW) 
• CATERPILLAR C32 ACERT E-Rating (1342 kW) 
• MTU V12 2000 M94 (1432 kW) 
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5.2.1 Potencia nominal 
 
   Nos indica si la máquina propuesta cumple con los requisitos de potencia de 
nuestro proyecto. 
 
   Siempre es preferible que se elija un motor con una potencia ligeramente 
superior a la necesaria, para disponer de una reserva de potencia para 
aceleraciones, ensuciamiento de casco, etc. 
 
   La potencia ofrecida siempre debe estar referida a las mismas condiciones 
ambientales. No son comparables potencias desarrolladas bajo diferentes 
condiciones ambientales. 
 
5.2.1.1  Condiciones ambientales  
 
Condiciones MTU V12 2000 MAN V12-1800 CAT C32 ACERT E 
Temperatura agua 
de mar (ºC) 25ºC 25ºC 20ºC ± 15ºC 
Temperatura aire de 
admisión 25ºC 25ºC 25ºC 
Normativa 
ISO 3046-1:2002 
(E)  ISO 
15550:2002 
DIN 6271 
ISO 3046-1 2002 
ISO 3046-1:2002 
NMMA procedure 
as 
crankshaft power 
 
Como se observa, las condiciones ambientales son parecidas, los tres motores 
cumplen con la normativa ISO 3046 del 2002. 
 
Sombreado en rojo: Peor parámetro 
Sombreado en verde: Mejor parámetro 
CONCEPTO UNIDADES MTU V12 2000 MAN V12-1800 CAT C32 ACERT E 
Potencia 
nominal kW 1432 1324 1342 
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5.2.2  Curvas de potencia MCR 
 
   Las curvas de potencia son gráficos o tablas que proporcionan todos los 
fabricantes de motores y sirven como base para realizar cierto número de 
cálculos. Sin embargo, también sirven para visualizar los límites de potencia al 
freno y número de revoluciones del motor. 
 
   Estas curvas hacen referencia a los límites de potencia máxima contínua 
MCR. También se  denominan envolventes de funcionamiento, pues marcan el 
área de funcionamiento del motor diesel. 
 
   Si dividimos la curva MCR en dos partes, la parte inferior a la curva nos 
indica que el motor puede trabajar en esas condiciones con una reserva para 
aceleraciones. Sin embargo, el área por encima de la envolvente nos indica 
que el motor no puede suministrar la potencia necesaria para satisfacer la 
demanda de potencia del propulsor. 
 
  Como podemos observar, la cúbica de la hélice marca el punto de 
funcionamiento a 100% de la potencia nominal y 100% de revoluciones del 
motor. Por lo tanto, el motor óptimo debe poseer una curva un tanto superior a 
la cúbica de la hélice en ese punto. Incluso debe de dejar un margen de 
reserva de aceleraciones para casos en los que la hélice demande más 
potencia que la de proyecto, ya sea por ensuciamiento de la misma, perdidas 
mecánicas en el transcurso del tiempo, etc.. 
 
   Como se observa en el gráfico, el motor que mayor potencia nominal ofrece 
es el MTU, sin embargo vemos que el candidato cuya curva posee un área de 
funcionamiento mayor es el CAT. Esto nos indica que con menores velocidades 
de giro, el motor es capaz de ofrecer más potencia, por lo tanto tendrá mayor 
reserva para aceleraciones. Por otro lado el motor MAN vemos que incluso en 
condiciones de proyecto, no es capaz de suministrar la potencia que la hélice 
necesita para funcionar a máxima carga, motivo por el cual queda descartado.
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5.2.2.1 Análisis de sensibilidad 
 
   Como se observa en el siguiente gráfico, la curva de demanda del propulsor se ha desplazado a su izquierda. Este fenómeno 
pasa con el tiempo, puesto que la hélice es susceptible de ensuciarse, sufrir pérdidas mecánicas etc. Como observamos ahora la 
El motor MTU todavía es capaz de satisfacer la demanda de potencia del propulsor, en cambio CAT solo desarrolla la potencia 
para alcanzar el 95% de rpm.   
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5.2.3. Ciclo 
 
   Para igual potencia desarrollada siempre es mejor el motor de 4 Tiempos que 
el de 2 Tiempos porque: 
 
 Tiene buen llenado del cilindro en todo el campo de posibles velocidades 
de funcionamiento, lo que redunda en un elevado rendimiento 
volumétrico. 
 Presenta gran insensibilidad contra la pérdida de presión en el sistema 
de escape. 
 Tiene buenas posibilidades de influir en el suministro de combustible por 
elección de los tiempos de regulación adaptados al sistema de 
aspiración. 
 
 
 
5.2.4. Velocidad de giro (rpm) 
 
   Es un indicador de los esfuerzos a que se ven sometidas las partes móviles 
de un motor, así como del desgaste de los aros del pistón. 
 
   Es preciso tener cuidado al comparar motores de 2T y de 4T. En los motores 
de 2T el ciclo completo se realiza en una revolución del motor, mientras que en 
los motores de 4T, el ciclo completo se realiza cada 2 revoluciones. 
 
   Dado que en cada ciclo hay una carrera ascendente y una descendente y, los 
tres motores candidatos trabajan en 4T, será más adecuada aquella máquina 
que realice menos ciclos en la unidad de tiempo. 
 
CONCEPTO MTU V12 2000 MAN V12-1800 CAT C32 ACERT E 
Ciclo 4T 4T 4T 
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5.2.5. Relación de compresión 
 
   Se define como relación de compresión, la relación volumétrica entre el 
volumen total de la cámara de combustión (Con el pistón en el PMI)  más el 
Volumen mínimo de la misma cámara (Cuando el pistón está en el PMS) , 
dividido por el Volumen mínimo de la citada cámara . 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
   
 La relación de compresión  ε tiene una influencia decisiva en el calentamiento 
y fatiga térmica de la cámara de combustión. 
 
   Para motores de diámetro y carrera de cilindro parecidos, a mayor valor de ε, 
mayor será la potencia y mayores los esfuerzos térmicos. 
CONCEPTO UNIDADES MTU V12 2000 MAN V12-1800 CAT C32 ACERT E 
Velocidad giro rpm 2450 2300 2300 
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   Por consiguiente, siempre será recomendable, para similares diámetros D y 
carreras S, el motor que presente menor valor de ε. 
 
 
 
 
 
5.2.6. Par motor 
 
   Este parámetro es fundamental a la hora de seleccionar un motor apropiado 
para nuestro proyecto. 
 
   Observando las curvas de par que nos ofrece cada fabricante del motor, nos 
indican qué fuerza ejerce el motor para cada régimen de trabajo, por lo tanto 
podemos deducir en qué régimen trabaja mejor el motor y qué baches o picos 
brillantes ofrece. 
   A bajas revoluciones, el motor entrega muy poca potencia, y sin embargo, se 
mantienen muchas pérdidas mecánicas por rozamientos, haciendo que el par a 
bajas revoluciones sea siempre bajo.  
 
   A muy altas revoluciones, se producen desagradables fenómenos mecánicos 
como elevados desgastes, vibraciones, flotación de los muelles de las válvulas 
o barridos insuficientes en los cilindros, lo que conduce también a caídas en el 
par motor. Normalmente, el fabricante programa una caída del par motor a 
partir de un número elevado de revoluciones. 
 
   Enfocado a buscar las mejores características para nuestro proyecto, nos 
interesan aquellos motores que ofrezcan mayor par en un regímen de 
velocidades constante, es decir, el intervalo de revoluciones, en que el motor 
trabaje con mayor alivio y todavía pueda ofrecer un buen aumento de potencia. 
CONCEPTO MTU V12 2000 MAN V12-1800 CAT C32 ACERT E 
Relación de  
compresión (ε) 13,5 17 16,5 
PFC. Facultad de Náutica. Ingeniería Técnica Naval. Antoni Cànaves Hidalgo 2011 
 
Página 40 de 90 
 
Este intervalo de revoluciones deberá coincidir con la velocidad de proyecto 
para garantizar un mayor rendimiento y, por lo tanto, un mínimo consumo. 
 
 
 
Curvas Par - Velocidad de giro 
   Como se observa, el motor CAT ofrece mayores pares pero en un intervalo 
de revoluciones muy concreto. Esto implica, que para trabajar en condiciones 
de proyecto, el motor CAT ofrece muy poco margen de diseño del conjunto 
propulsor al ingeniero. Por otro lado, el MAN es el que ofrece menor par, sin 
embargo, es constante en el mayor intervalo de revoluciones. El MTU brinda un 
par aceptable en un buen rango de revoluciones, además, en rangos de 
alrededor del 70% de revoluciones, por lo que consideraremos que para este 
parámetro es el motor más idóneo. 
 
CONCEPTO MTU V12 2000 MAN V12-1800 CAT C32 ACERT E 
Curva MCR Mejor Peor Medio 
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5.2.7. Número de cilindros 
 
   Este parámetro define la longitud del motor  y, consecuentemente los 
esfuerzos de torsión en el cigüeñal, además de ser un indicador de la 
existencia de pares y fuerzas libres, así como de su magnitud.  
 
   Dentro de unos límites, a mayor número de cilindros, menores esfuerzos de 
torsión en el cigüeñal y, menor existencia de pares y fuerzas libres. 
 
 
 
 
 
5.2.8. Disposición de los cilindros 
 
   Para aplicaciones de recreo es de uso normal la disposición de cilindros en V, 
ya que ello ahorra espacio a bordo del buque. 
   La única particularidad radica en el hecho de que para los motores de 2 
tiempos, una disposición de cilindros en V implica una mayor complicación del 
bloque de cilindros (Por tener los colectores que comunican con las lumbreras). 
 
 
 
 
 
CONCEPTO MTU V12 2000 MAN V12-1800 CAT C32 ACERT E 
Nº Cilindros 12 12 12 
CONCEPTO MTU V12 2000 MAN V12-1800 CAT C32 ACERT E 
Disposición 
cilindros V V V 
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5.2.9. Cilindrada 
 
   Este valor es consecuencia directa del diámetro, carrera y número de 
cilindros. A priori, cuanto mayor sea la cilindrada de un motor, más robusto 
suele ser  y menor número de revoluciones necesita para conseguir la potencia 
deseada, por lo tanto, menores son sus esfuerzos de fatiga y, por lo general, 
más duradero será el motor.  Por otro lado el precio se ve aumentado.  
 
Por lo tanto, es más recomendable aquel motor que posea mayor cilindrada. 
 
 
 
5.2.10. Diámetro y Carrera del cilindro 
 
   Se trata del diámetro del alojamiento del pistón y el valor correspondiente a la 
longitud recorrida por el pistón en una carrera ascendiente o descendiente. 
 
   Estos valores son específicos de cada motor, y serán usados posteriormente 
para el cálculo de de otros parámetros de comparación.  
 
 
CONCEPTO UNIDADES MTU V12 2000 MAN V12-1800 CAT C32 ACERT E 
Cilindrada Litros 26,8 24,4 32,2 
CONCEPTO UNIDADES MTU V12 2000 MAN V12-1800 CAT C32 ACERT E 
Diámetro mm 135 128 145 
Carrera mm 156 157 162 
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5.2.11. Relación Carrera/Diámetro (ξ) 
 
   Este parámetro, influye en el grado de calidad hg (Rendimiento indicado), y 
en las dimensiones del motor. 
 
   Manteniendo invariables la Potencia Efectiva, la Carrera, la Velocidad Media 
del Pistón y la Relación de Compresión e) una relación ξ pequeña (Carrera 
reducida) implica un mayor diámetro del pistón, mayor potencia por litro de 
cilindrada y más espacio para las válvulas, con lo que éstas pueden ser de 
mayor tamaño. Al tener una carrera corta, la velocidad lineal del cilindro será 
menor y se moverá con mayor facilidad a alto régimen de revoluciones. 
 
   En general, los motores cuadrados o supercuadrados (bajas relaciones ξ) 
están enfocados a motores con alto régimen de revoluciones que satisfacen 
demandas elevadas de potencia, dejando de lado, aspectos como el 
rendimiento, la emisión de contaminantes o el par a bajos regímenes. 
 
   En motores de tamaño considerable, como en nuestro caso, suele ser más 
idóneo disponer de cilindros con mayor ξ (carreras largas).  
 
 
 
 
 
5.2.12. Potencia por cilindro 
 
   La obtenemos del resultado de dividir la potencia nominal del motor entre el 
número de cilindros. Este valor nos será de utilidad a la hora de calcular otros 
parámetros típicos de cada motor. 
 
CONCEPTO MTU V12 2000 
MAN V12-
1800 
CAT C32 
ACERT E 
Relación carrera 
diámetro  ξ 1,15 1,22 1,11 
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5.2.13. Potencia/superficie del pistón 
 
   El factor potencia unitaria por cilindro, dividido por la superficie proyectada 
por el pistón, es proporcional al producto de la PME (presión media efectiva) 
por la velocidad media del pistón, y es un indicador de los esfuerzos térmicos a 
que se ven sometidos los componentes del motor y, especialmente los que 
componen la cámara de combustión. 
 
   Cuanto más elevado sea esta valor, mayores serán las cargas térmicas que 
soportará y, consecuentemente, menor la vida media del mismo y sus 
componentes. 
 
   De acuerdo con lo anterior, será más aconsejable aquel motor que presente 
un menor valor absoluto para este parámetro. 
 
 
 
5.2.14. Velocidad media del pistón (Cm) 
 
La velocidad media del pistón viene definida por la expresión: 
 
CONCEPTO UNIDADES MTU V12 2000 
MAN V12-
1800 
CAT C32 
ACERT E 
Potencia por 
cilindro kW 119,3 110,3 111,8 
CONCEPTO UNIDADES MTU V12 2000 
MAN V12-
1800 
CAT C32 
ACERT E 
Potencia / 
Superficie del 
pistón 
kW/cm2 0,83 0,85 0,67 
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Donde: 
• S es la carrera del pistón en milímetros. 
• rpm es la velocidad de giro en rpm. 
 
   Este parámetro es fundamental en los motores diesel ya que determina las 
fuerzas de inercia que actúan sobre los elementos móviles del motor, así como, 
el tiempo disponible para quemar el combustible. 
 
   A mayor valor de este parámetro, mayores serán las fuerzas de inercia y, 
menor el tiempo disponible para quemar el combustible. 
 
   Por lo tanto, al comparar motores con el mismo ciclo, será más adecuado 
aquel que presente menor valor para este parámetro. 
 
 
 
 
5.2.14. Presión media efectiva 
 
   Se define como la relación entre el trabajo desarrollado por ciclo dividido por 
la cilindrada unitaria del cilindro. 
 
   Es un factor indicativo de los esfuerzos mecánicos a que se ven sometidos 
los componentes del motor, de forma, que a mayores valores de este 
parámetro, los esfuerzos mecánicos son mayores, y por tanto, menor la vida 
útil del motor. 
CONCEPTO UNIDADES MTU V12 2000 MAN V12-1800 CAT C32 ACERT E 
Velocidad 
media (Cm) 
 
12,74 12,03 12,42 
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   En principio, este parámetro debe aplicarse como comparación entre motores 
de igual número de tiempos y sistema, pues al contrario de la potencia, es 
bastante independiente de las dimensiones del motor. 
 
   Podemos calcular la presión media efectiva en función de las dimensiones 
del cilindro, la potencia desarrollada por el motor, la velocidad del mismo, y el 
número de cilindros, mediante la siguiente expresión: 
 
 
 
Despejando PME: 
 
 
Donde: 
 D  es el diámetro del cilindro en milímetros. 
 S es la carrera del cilindro en milímetros. 
 N  es el número de cilindros. 
 P es la potencia nominal del motor en kW. 
 PME es la presión media efectiva en bares. 
 RPM es la velocidad de giro en rpm. 
 K→ Constante de cálculo que depende del tipo de ciclo: 
  7,64 X 108 para motores 2 T 
  15,28X 108 para motores 4 T 
 
   Por otra parte, este parámetro puede obtenerse a partir del  producto de la 
presión media indicada por el rendimiento mecánico del motor. 
 
CONCEPTO UNIDADES MTU V12 2000 MAN V12-1800 CAT C32 ACERT E 
Presión media 
efectiva Bar 26,7 28,49 21,81 
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5.2.15. Relación    
 
   Es un error común asociar directamente la velocidad media del pistón con los 
desgastes,  puesto que los desgastes tienen lugar en la parte alta de la camisa 
(Lugar donde la presión del aro es mayor), y no en la parte baja de la misma, 
donde la velocidad de deslizamiento es más alta. Por lo tanto, para obtener un 
mejor indicador de los desgastes sufridos, debemos tener en cuenta las 
dimensiones del cilindro, es decir, la relación carrera – diámetro. 
 
   Por medio de expresiones matemáticas, se llega a la conclusión de que los 
desgastes son proporcionales a un factor cuya expresión es: 
 
 
   Cuanto menor sea este parámetro, menores serán los esfuerzos y desgastes 
y, como consecuencia, mayor esperanza de vida de los componentes móviles 
de una máquina. 
 
   Por lo tanto, será recomendable aquel motor que tenga un menor valor 
absoluto para este parámetro. 
 
 
 
CONCEPTO UNIDADES MTU V12 2000 
MAN V12-
1800 
CAT C32 
ACERT E 
RELACIÓN   Cm /  m/s 11,85 10,86 11,75 
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5.2.16. Factor de potencia 
 
   Se define como el producto de la PME (bar) por la relación Cm/  1/2, y es un 
indicador del grado de utilización de un motor determinado respecto a la 
potencia nominal del mismo. 
 
   Por consiguiente, será más aconsejable aquel motor que presente un menor 
valor para este parámetro. 
 
 
5.2.17. Valor funcional “a” 
 
El valor funcional “a” se define como: 
 
 
Donde: 
 D  es el diámetro del cilindro en metros. 
 n  es la velocidad de giro del motor en revoluciones por segundo. 
 S  es la carrera del cilindro en metros. 
 
   Este factor es conocido como un indicador de los esfuerzos específicos 
originados por las fuerzas de inercia, por ejemplo, los esfuerzos de tracción en 
las bielas del motor. 
 
   A mayor valor de “a”, mayores esfuerzos de inercia, y, consecuentemente, 
menor vida de estos elementos. Por lo tanto, el motor más idóneo será aquel 
que presente menor valor absoluto para este factor “a”. 
 
CONCEPTO UNIDADES MTU V12 2000 MAN V12-1800 CAT C32 ACERT E 
Factor de 
potencia bar m/s 310,24 309,7 256,3 
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5.2.18. Sobrealimentación y refrigeración del aire de alimentación 
 
5.2.18.1 Sobrealimentación 
 
   En los motores de aspiración natural, no se aprovecha le energía cinética de 
los gases de escape, con lo que su rendimiento no es óptimo. 
 
 En general, actualmente, todos los motores son sobrealimentados, 
puesto que esto reporta las siguientes ventajas: 
 
 Aumento de la potencia del motor. Al disponer de mayor cantidad de aire 
(comburente) se puede quemar mayor  cantidad de combustible en la 
unidad de tiempo, con lo que, sí los materiales del motor son 
apropiados, éste desarrollará más potencia. 
 Existencia de exceso de aire para la refrigeración del cilindro 
 Ayuda al proceso de la combustión por medio de un “barrido”, 
definiéndose éste como la eliminación de los productos de la 
combustión, constituidos, en su mayor parte, por los gases de escape. 
 Sí la cantidad de aire es adecuada, el cilindro y los conductos de escape 
mantendrán una temperatura más acorde con los materiales empleados. 
 Ayuda a la reducción de firma sonora, emisiones, y disminución de 
partículas, y contaminantes gaseosos. 
 
CONCEPTO UNIDADES 
MTU V12 
2000 
MAN V12-
1800 
CAT C32 
ACERT E 
Valor funcional “a” m2rps2 35,11 29,52 34,51 
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5.2.18.2. Refrigeración del aire de alimentación 
 
   En los motores sobrealimentados, cuando el aire sale del compresor de la 
turbosoplante, su temperatura es mayor que a la entrada al mismo, dado que la 
presión ha aumentado y el volumen de aire permanece inalterable. 
Para aumentar la masa de aire que se introduce en el cilindro y no penalizar la 
potencia del motor por aumento de la temperatura del aire, el aire comprimido 
que sale del compresor se refrigera, proceso en el que se consigue aumentar la 
densidad del aire, y consecuentemente su masa, con lo que se alimenta el 
cilindro en la fase de admisión. 
 
   Por lo tanto, son preferibles los motores con sobrealimentación y refrigeración 
del aire de sobrealimentación, en caso de que el motor sea sobrealimentado. 
 
 
 
 
 
 
 
5.2.19  Cumplimiento de emisiones contaminantes 
 
   En este apartado, se describen las normativas más generales, cuyo 
cumplimiento deberá ser fundamental y obligatorio para el motor elegido. La 
normativa que deberá cumplir, será la normativa IMO, de nivel 2 como se 
describe a continuación. 
 
CONCEPTO MTU V12 2000 
MAN V12-
1800 
CAT C32 
ACERT E 
Sobrealimentación SÍ SÍ SÍ 
Refrigeración aire SÍ SÍ SÍ 
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5.2.19.1. IMO 
   Las normas de contaminación impuestas por la IMO se encuentran en el 
"Convenio Internacional sobre la Prevención de la Contaminación por los 
Buques", conocido como Convenio MARPOL 73/78. El 27 de septiembre de 
1997, el Convenio MARPOL fué modificado por el "Protocolo de 1997", que 
incluye el anexo VI, titulado "Reglamento para la Prevención de la 
contaminación atmosférica ocasionada por los buques". El Anexo VI de 
MARPOL establece límites a las emisiones de NOx y SOx de los escapes del 
buque y prohíbe las emisiones deliberadas de sustancias perjudiciales para la 
capa de ozono.  
   Las normas de emisión de la IMO se conocen comúnmente como de nivel 1, 
nivel 2 y nivel 3. Las normas de Nivel 1 se definen en la versión de 1997 del 
anexo VI. EN cuanto a los niveles 2 y 3, surgieron a partir de las  
modificaciones en el anexo VI, aprobado en 2008, de la siguiente manera:  
 Protocolo de 1997 (Nivel I)  
 
   El "Protocolo de 1997" en el Convenio MARPOL, que incluye el anexo VI, 
entrará en vigor 12 meses después de haber sido aceptado por 15 Estados con 
un mínimo del 50% del tonelaje mundial de buques mercantes. El 18 de mayo 
de 2004, el anexo VI fué ratificado con el 54,57% del tonelaje mundial de 
buques mercantes.  
   En consecuencia, el anexo VI entró en vigor el 19 de mayo de 2005. Se 
aplica con carácter retroactivo, a los nuevos motores de más de 130 kW 
instalados en buques construidos el 1 de enero de 2000, o que sufren una 
transformación importante después de esa fecha. El Reglamento se aplica 
también a las plataformas fijas y flotantes y las plataformas de perforación 
(excepto para las emisiones asociadas directamente con la exploración y / o 
manipulación de minerales de los fondos marinos).  
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 Protocolo de 2008 (Niveles 2 y 3)  
   En octubre de 2008, fué modificado el anexo VI, presentando nuevos 
requisitos de calidad de los combustibles. Los niveles 2 y 3 introdujeron nuevos 
estándares de emisión de NOx para los nuevos motores. El nivel 1 fué 
modificado mediante nuevos requisitos de emisión de NOx para motores 
fabricados antes del año 2000. Las normas de nivel 3, las más restrictivas, solo 
se aplican en determinadas  zonas de control como: 
• Mar Báltico 
• Mar del norte 
• América del norte (ECA) 
La modificación del anexo VI, en concreto la instauración del nivel 2, entró en 
vigor en 2011 y aplica a motores de nueva contrucción, mientras que el nivel 3, 
entrará en vigor a partir de 2016. 
 
 
 Normas de emisión de NOx 
 
Nivel Fecha 
Límites de NOx (g/kWh) 
rpm < 130 130 ≤ rpm < 2000 rpm ≥ 2000 
Nivel 1 2000 17.0 45 · n-0.2 9.8 
Nivel 2 2011 14.4 44 · n-0.23 7.7 
Nivel 3 2016 3.4 9 · n-0.2 1.96 
MARPOL, Anexo VI. Límites de emisiones de NOx 
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MARPOL Anexo VI. Limites de emisión de contaminantes, Nivel 1, 2 y 3 
 
   Las normativas de emisión de SOx, se limitan al contenido de azufre del 
combustible utilizado.  
 
5.2.19.2 EPA (Agencia de Protección Ambiental de los Estados Unidos) 
 
   En cuanto a la EPA, Agencia de Protección Ambiental de los Estados Unidos, 
cabe decir, que ha sido la principal promotora  de la modificación del convenio 
MARPOL. Tiene su propia normativa, una de las más restrictivas, aunque  
desde 2008 se ha visto armonizada con la normativa de la IMO.  
 
Cumplimiento emisiones contaminantes 
Normativa MTU V12 2000 
MAN V12-
1800 
CAT C32 
ACERT E 
IMO (nivel 2) SÍ SÍ SÍ 
EPA (nivel 2) SÍ SÍ SÍ 
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5.2.20. Sistemas de inyección de combustible 
 
En esencia existen dos sistemas de inyección de combustible: 
 
 Sistema mecánico 
 Sistema electrónico 
 
5.2.20.1. Sistema de inyección mecánico 
 
   En vigor desde los años 30 del pasado siglo. En esencia, consta de una 
bomba de inyección de combustible accionada por el eje de levas, unas 
tuberías de combustible a alta presión, y unas inyectoras de combustible 
ubicadas en las culatas de los cilindros. 
 
   Debido a las severas normativas de emisión de contaminantes y el objetivo 
primordial de todos los ingenieros en cuanto a la reducción de consumo, su 
construcción se ha visto reducida al mínimo, dejando paso a los sistemas 
electrónicos debido a los siguientes inconvenientes: 
 
 Está basado en elementos mecánicos, por lo que es susceptible a 
desajustes y desgastes, típicos en este tipo de elementos. 
 La inyección de combustible no se efectúa a presión constante; existen 
pequeñas fluctuaciones y pulsos de presión, que motivan el que la aguja 
de la inyectora no efectúe sus carreras de forma inmediata, lo que 
motiva que la cantidad de combustible inyectada sea superior a la 
necesaria. 
 El comienzo y el final de la inyección es variable por las inercias de los 
elementos, y el tiempo de llenado de la inyectora. Por ello. se inyecta 
combustible durante más tiempo que el estrictamente necesario. 
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5.2.20.2. Sistema de inyección electrónico 
 
   El sistema electrónico, consta en esencia de los mismos elementos que el 
sistema mecánico, con la excepción de que la bomba de inyección está 
controlada por una válvula solenoide, que permite el paso de combustible a la 
inyectora en el momento determinado, y la apertura o cierre de la tobera están 
controlados por otra válvula solenoide. 
 
   Esta válvula está controlada y mandada por el sistema electrónico del propio 
motor, y con su actuación se consigue: 
 
 Diseño compacto 
 Reducida sonoridad de la combustión 
 Bajas emisiones contaminantes 
 
   Además de las ventajas anteriormente descritas, el sistema electrónico 
presenta las siguientes ventajas adicionales: 
 
 Limpieza de la cámara de combustión por disminución de los depósitos 
procedentes de la combustión incorrecta o incompleta del combustible 
inyectado en exceso 
 Disminución drástica de los consumos de combustible. 
 Mayor presión máxima de inyección. 
 
5.2.20.3 Sistema de inyección Common-Rail 
 
   Se trata del sistema de inyección electrónico por excelencia hoy en día. El 
principio básico de funcionamiento se basa en separar la etapa de generación 
de presión y la inyección.  
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   La generación de presión se genera independientemente del régimen del 
motor y del caudal de inyección y, se encuentra a disposición en un 
acumulador, “rail” común para todos los inyectores. De ésta forma, se obtiene 
una presión constante eliminando posibles fluctuaciones y pulsos de presión 
que se puedan crear. 
 
  El momento y el caudal de inyección se calculan en la unidad de control 
electrónica (ECU) mediante una electroválvula. De esta forma, el tiempo de 
llenado del cilindro se acerca en mayor medida al estrictamente necesario, 
disminuyendo drásticamente el consumo de combustible y la emisión de 
contaminantes. 
 
   La evolución del sistema de inyección Common Rail se ha enfocado 
principalmente en el sistema de control electrónico y el fluido encargado de 
generar la presión.  
 
 
 
CONCEPTO UNIDADES MTU V12 2000 MAN V12-1800 CAT C32 ACERT E 
Sistema de 
inyección de 
combustible 
Litros Common – Rail Common – Rail Common - Rail 
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5.2.21. Peso del motor 
 
   Es un parámetro que en algunos tipos de buques, y, sobre todo en vehículos 
es esencial. 
 
   Debemos tener en cuenta, que para comparar los pesos de varios motores 
entre sí, es preciso igualar con anterioridad las soluciones constructivas de los 
mismos, materiales, etc… Puesto que si no fuera así, podría dar un resultado 
totalmente engañoso. 
 
   Para que pueda ser estudiado este parámetro en toda su extensión es 
preciso asociarlo con otro parámetro, la potencia específica (kW/kg). Por otro 
lado, al considerar tres motores con potencias similares, consideraremos aquel 
que tenga menor peso. 
 
   Los pesos a comparar siempre deben ser medidos con el motor en seco, es 
decir, sin fluidos en el interior. 
 
 
 
5.2.22. Potencia específica 
 
   Es la potencia en kW desarrollada por el motor por kg de peso del mismo. 
Este factor, junto con el peso del motor, permite establecer una base 
comparativa efectiva de cuál es la solución más idónea. 
 
CONCEPTO UNIDADES MTU V12 2000 
MAN V12-
1800 
CAT C32 
ACERT E 
Peso del motor Kg 2810 2365 3152 
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5.2.23. Potencia volumétrica 
 
   Es la potencia en kW desarrollada por el motor por m3 de “empacho” del 
mismo. 
 
   Este factor, junto con el peso del motor, permite establecer una base 
comparativa efectiva de cuál es la solución más idónea. 
 
 
 
 
 
5.2.24. Consumo de combustible 
 
   El consumo específico de combustible es una de las características más 
interesantes para el operador. Es la cantidad de combustible que necesita un 
motor para suministrar una determinada unidad de potencia por unidad de 
tiempo. El consumo específico es una forma de expresar el rendimiento del 
motor, en el sentido que relaciona consumo con prestaciones. Cuanto menor 
sea el consumo específico de un motor, mejor es su rendimiento. 
 
CONCEPTO UNIDADES MTU V12 2000 
MAN V12-
1800 
CAT C32 
ACERT E 
Potencia específica kW/Kg 0,509 0,559 0,425 
CONCEPTO UNIDADES MTU V12 2000 
MAN V12-
1800 
CAT C32 
ACERT E 
Potencia 
volumétrica kW/m
3 424,8 431,5 312,8 
PFC. Facultad de Náutica. Ingeniería Técnica Naval. Antoni Cànaves Hidalgo 2011 
 
Página 59 de 90 
 
   Debe conocerse a varias cargas y velocidades, y debe contemplar la 
tolerancia de la garantía que los fabricantes dan para este parámetro. En 
nuestro caso adoptaremos unos márgenes de alrededor del 5%. 
 
   Se debe disponer, de los consumos específicos de combustible en las 
condiciones ambientales reales del motor, o, en su defecto, de las curvas de 
corrección por variación de estas condiciones ambientales.  
 
   En nuestro caso, hemos observado que las condiciones ambientales con las 
que se han realizado las pruebas del motor, son parecidas, por lo que la 
densidad del combustible tendrá el mismo valor en los tres candidatos. 
 
   Es lógico, que a igualdad de condiciones ambientales, sea más aconsejable 
aquel motor que presente menores consumos de combustible, sobre todo en el 
rango de potencias y velocidades en que va a operar. 
 
 
 
 
 
   Como se observa, el motor cuyo consumo específico es menor, con 
diferencia, en rangos de velocidad de giro de entre el 45% y 85% es el motor 
MAN. Por otro lado, se observa que MAN y CAT son motores con mayores 
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rendimientos en condiciones de mitad de carga (50% de revoluciones), sin 
embargo, MTU opera relativamente mejor sobre el 85% de rpm. 
 
 
 
 
5.3. Elección del motor 
 
   Finalmente, después de habar comparado todos los parámetros descritos, 
llega el momento de elegir el motor cuyas características sean más favorables 
para nuestro propósito.  
 
   Antes de elegir, cabe mencionar que los tres candidatos son motores que se 
fabrican hoy en día. Un indicador es el cumplimiento por parte de los tres 
candidatos de los estándares más actuales de emisiones contaminantes. Por 
otro lado, los tres utilizan el mismo ciclo, tienen el mismo número de cilindros y 
disposición y utilizan sistemas parecidos de inyección de combustible, etc.   
 
   Sin embargo, debemos considerar como prioritario las curvas de par, 
potencia y consumo. Es por ello que el MAN V-12 1800 desde un principio no 
satisface las necesidades de potencia de la demanda de la hélice. CAT cumplía 
con los requisitos pero posee un mayor consumo. Finalmente se considera 
mejor motor el MTU v12 2000 m94 por las siguientes razones.  
 
 Consumo menor que CAT en prácticamente todos los rangos de 
velocidades, sobre todo en las que va a operar. 
 Curva MCR suficiente, con reserva para aceleraciones. 
CONCEPTO UNIDADES MTU V12 2000 MAN V12-1800 CAT C32 ACERT E 
Consumo 
específico g/kWh Medio Mejor Peor 
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 Par constante en grandes intervalos de revoluciones, por lo que nos 
ofrece un margen mayor para dimensionar el resto de componentes a 
las revoluciones de proyecto. 
 
5.4. Volumen de combustible 
 
Consideramos un tanque y un volumen de tuberías de combustible 
despreciable, un consumo específico por motor al 70% de carga y 15º de 
temperatura del combustible de 207 g/kWh del motor MAN v12 1800: 
 
 
Donde: 
• B es el consumo de combustible en m3/h. 
•  es el consumo específico de combustible en kg/kWh 
• Potencia al freno del motor en kW. 
•   es la densidad del combustible en kg/m3 
 
Consideramos un consumo por motor al 70% de carga y 15º de temperatura 
del combustible de. 
 
 
   Con un 70% de carga corresponde una velocidad de 19,3 nudos. Por lo que 
para realizar 600 millas se necesitan un volumen de tanques de: 
 
 
Donde: 
• Vcomb es el volumen de combustible en m3 
• V es la velocidad de proyecto en nudos. 
• A es la autonomía en millas. 
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• B es el consumo de combustible por dos motores en m3/h 
Calculando el volumen de combustible por motor para nuestro buque: 
 
 
 
Teniendo en cuenta 2 motores y un sobredimensionamiento del volumen de 
combustible del 5% dado que el volumen utilizable del tanque es de apenas un 
95%: 
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6. CÁLCULO DE LA HÉLICE 
 
6.1 Introducción 
 
   Para elegir el propulsor óptimo para nuestro buque, debemos centrarnos en 
aquellos criterios más importantes, que hacen que nuestra hélice realice el 
trabajo requerido con el máximo rendimiento. 
 
   En general, la hélice más eficiente viene dada por las siguientes premisas: 
 
 Debe tener el máximo diámetro posible. 
 Debe girar a las mínimas revoluciones posibles. 
 Debe tener el mínimo número de palas posibles. 
 La pala debe tener un área suficiente para evitar la cavitación. 
 
    Sin embargo, normalmente no es posible cumplir con los objetivos descritos. 
La mayoría de problemas de elección del propulsor viene dado por las 
restricciones de dimensión, como por ejemplo: 
 
• El diámetro está limitado por los huelgos mínimos de la hélice en 
relación al casco, timón y arbotantes. 
• El diámetro puede ser seleccionado para un rendimiento óptimo. 
 
En nuestro caso, al no estar dimensionado el timón, ni arbotantes, simplemente 
respetaremos los huelgos entre hélice y casco.  
 
   Por otra parte, al tratarse este proyecto, del predimensionamiento de la 
cadena propulsiva de nuestro buque, en esta fase del proyecto se obtendrán 
valores orientativos de la hélice mediante el método de Crouch. 
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6.1.1.  Huelgos mínimos 
 
Como se ha explicado anteriormente, el huelgo mínimo que se respetará en 
este proyecto es el espacio entre hélice, cuyo valor debe oscilar entre el 15% y 
el 20% del diámetro exterior del propulsor, como se observa en la siguiente 
figura. 
 
En nuestro caso consideramos aceptable un huelgo del 17% del diámetro de la 
hélice 
 
6.2  Método de Crouch 
 
   Este método, se basa en comparar análogamente el comportamiento de una 
hélice con un tornillo de madera blanda. Se trata de un método muy intuitivo, 
que persiste desde hace muchos años y su enfoque va dirigido a obtener, de 
forma orientativa, los parámetros más importantes de la hélice. 
 
   Como se ha explicado, se trata de un método orientativo. Por lo tanto, para 
obtener unos parámetros definitivos más precisos, se hace necesario recurrir a 
otros métodos empíricos como por ejemplo, las series B de Wageningen, entre 
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otros. Sin embargo, para nuestro caso, al tratarse este proyecto de una fase de 
predimensionamiento, consideramos que será suficiente. 
 
6.2.1  Consideraciones previas 
 
6.2.1.1  Número de palas de la hélice 
 
   El número de palas ideal para un propulsor sería simplemente una, puesto 
que el flujo de agua que le llegaría no sería perturbado por otra pala. 
Desafortunadamente, al girar una sola pala, las fuerzas de inercia producirían 
graves desequilibrios en el eje además de unas vibraciones desmesuradas, 
poniendo en grave peligro la integridad mecánica del conjunto propulsivo, 
además de nuestro buque.  
 
   En general, cuantas menos palas disponga la hélice, mejor eficiencia 
obtendrá, aunque requerirá mayores diámetros para obtener el área de pala 
deseada para producir el empuje necesario. 
 
   Otra razón que desfavorece el uso de pocas palas es la vibración. Cada vez 
que la pala de la hélice pasa por debajo del casco produce un cambio de 
presión que genera un impulso.  A menor número de palas, mayores son los 
impulsos, además de que el periodo entre los zumbidos es más largo y 
molesto. En nuestro caso, este punto deberá tenerse en cuenta, puesto que el 
objeto de nuestro buque deberá satisfacer el confort que exige el armador. 
 
   El número de palas de la hélice va intrínsecamente ligado a la carga media 
que se producirá en las palas.  Consecuentemente, por lo general a mayor 
número de palas, menor la capacidad de cavitación del propulsor. 
 
Finalmente consideramos aceptable que nuestra hélice disponga de 5 palas. 
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6.2.1.2.  Potencia entregada  al eje (SHP) 
 
   La potencia entregada al eje, SHP, se obtiene a partir de la potencia al freno 
del motor, pero teniendo en cuenta las pérdidas en la reductora. Puede medirse 
con un freno o un torsiómetro. 
 
   Algunos autores, definen la potencia al eje SHP, como la potencia que recibe 
directamente el propulsor, que otros autores llaman DHP. Es decir, consideran 
la SHP como el resultado de tener en cuenta las pérdidas de potencia en la 
reductora y la bocina. Pues en nuestro caso, para evitar confusiones, fijaremos 
la SHP como la potencia que recibe directamente el propulsor, teniendo en 
cuenta las pérdidas en la reductora y en la bocina. 
 
   Al no poder obtener físicamente un valor preciso para este parámetro, 
consideraremos unas pérdidas del 3% en la reductora y 1,5% en la bocina. 
 
 
 
BHP (100% rpm) = 1801 hp por motor. 
 
 
6.2.2  Obtención de los parámetros de la hélice 
 
6.2.2.1 Deslizamiento aparente (Slip) 
 
   Se define como la diferencia en porcentaje entre la velocidad teórica de la 
hélice funcionando en un medio rígido (madera por ejemplo), es decir, el paso 
de la hélice por el número de revoluciones, y la velocidad de avance del buque 
en el agua. Cabe destacar que la velocidad del buque en el agua no es real, 
puesto que obviamos las pérdidas por formación de la estela (coeficiente de 
estela). 
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   Debemos tener en cuenta que el deslizamiento nos servirá para calcular el 
paso teórico de la hélice. El paso deberá escogerse, teniendo en cuenta las 
condiciones de proyecto de la hélice, es decir a un 70% de carga, sin embargo, 
al trabajar a máxima carga, no sabremos cómo se comporta. Por este motivo el 
método de Crouch recomienda fijar un funcionamiento al 90% de la SHP. Es 
decir, 1546 hp de SHP por propulsor y a una velocidad del buque de 
aproximadamente 20,5 nudos.  
 
   El método de Crouch nos permite obtener un valor orientativo mediante la 
fórmula: 
 
 
Donde Vs es la velocidad del barco en nudos. 
 
En nuestro caso obtenemos un deslizamiento de: 
 
   →  22,5% 
 
 
 
   Al disponer nuestro buque de dos propulsores, éstos se sitúan equidistantes 
a partir del plano de crujía, de manera que el flujo de agua que reciben no está 
perturbado por la influencia del talón de quilla, como en el caso de poseer un 
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solo propulsor. A partir de ésta reflexión el método Crouch aconseja reducir el 
deslizamiento en un 10% para buques provistos de dos hélices.  
 
   →  22,5% 
 
6.2.2.2  Determinación del Paso (Pitch) 
 
   Considerando una hélice de paso fijo, el paso será la distancia axial recorrida 
por el propulsor al girar una vuelta su recta generatriz. Además tendremos en 
cuenta el deslizamiento. 
 
El método de Crouch nos permite obtener un valor aproximado del paso 
mediante la siguiente fórmula: 
 
 
Donde: 
• P es el paso de la hélice en pulgadas. 
• Vs es la velocidad del barco en nudos 
• RPM son las revoluciones por minuto del propulsor 
   Como se observa, para calcular el paso se hace necesario fijar unas 
revoluciones a las que girará la hélice. Es decir, deberemos fijar una relación 
entre las revoluciones del motor y las revoluciones del eje unido a la hélice, el 
cual nos definirá los parámetros de la reductora más adelante.  
 
   Este valor se ha fijado en 2:1 como resultado de varias iteraciones entre el 
paso y otros parámetros explicados más adelante, como el diámetro entre 
otros. Por lo tanto, las revoluciones de la hélice al 90% de SHP son: 
 
 
 
El paso será de: 
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    →   86 cm 
 
   Mediante la fórmula anterior, hemos obtenido un valor aproximado del paso 
para hélices de 3 palas. Para obtener el paso adaptado a nuestro número de 
palas, el método de Crouch aconseja reducirlo alrededor de un 4%. Por lo tanto 
nuestro diámetro final será de aproximadamente: 
 
   →   82 cm 
6.2.2.3  Diámeterminación del diámetro  
 
   Es uno de los parámetros más significativos del propulsor. Es un parámetro 
crítico para determinar la cantidad de potencia que es capaz de absorber y 
transmitir la hélice, y por lo tanto, la cantidad de empuje. Normalmente el 
rendimiento de la hélice es proporcional al diámetro. 
 
Mediante la siguiente fórmula obtenemos un valor orientativo del diámetro: 
 
 
Donde: 
• D es el diámetro en pulgadas. 
• SHP es la potencia entregada al propulsor en hp. 
• RPM son las revoluciones por minuto del propulsor. 
 
   Cabe destacar, que anteriormente se ha dimensionado el paso a partir de un 
90% de la potencia entregada al eje. Si utilizáramos el mismo criterio para 
dimensionar el diámetro, cabría la posibilidad de que nuestro motor no fuera 
capaz de transmitir la potencia necesaria para girar la hélice a máximas 
revoluciones, limitando la velocidad del barco y del propio motor, pudiendo 
dañar el mismo.  
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   Por este motivo dimensionaremos el diámetro usando el 100% de SHP. Por 
lo tanto la SHP a máximas revoluciones por  propulsor será: 
 
 
Las máximas revoluciones de la hélice serán: 
 
 
 
Por lo tanto el diámetro obtenido será: 
 
   → 103 cm 
 
 
 
   Mediante la fórmula y tabla anteriores, hemos obtenido un valor aproximado 
del diámetro para hélices de 3 palas. Para obtener el diámetro adaptado a 
nuestro número de palas, el método de Crouch aconseja reducirlo alrededor de 
un 10%. Por lo tanto nuestro diámetro final será de aproximadamente: 
 
  → 93 cm 
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      Por último, es importante cerciorarnos de que el diámetro obtenido coincide 
con el casco de nuestro buque. Una hélice de diámetro muy reducido girando a 
elevadas revoluciones, puede ofrecer buen rendimiento a altas velocidades. Sin 
embargo, a bajas velocidades no sería capaz de proporcionar el empuje 
adecuado. 
 
   Mediante la siguiente fórmula, obtenemos un valor orientativo del diámetro 
mínimo de nuestra hélice: 
 
 
Donde: 
•  es el diámetro mínimo en pulgadas. 
•  es la manga en la flotación en pies. 
•  es el calado en pies. 
 
El diámetro mínimo para nuestro buque será: 
 
   →  75,4 cm 
 
Como se observa: 
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6.2.2.4  Determinación de la Relación de Paso 
 
   La relación de paso se define como el cociente entre el paso de la hélice y el 
diámetro P/D. Por lo tanto, nuestra relación de paso será: 
 
 
 
   Generalmente, el mejor rendimiento de la hélice se obtiene con relaciones de 
paso que se sitúen en la curva media de la gráfica que se observa a 
continuación. 
   Sin embargo, el rendimiento es aceptable, siempre y cuando la relación de 
paso de la hélice especificada, no se encuentre por encima o por debajo de las 
curvas de mínimo y máximo. Si la relación de paso queda fuera de estas 
curvas, significa que la velocidad del eje es inadecuada.  
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6.2.2.5  Determinación del rendimiento de la hélice en aguas abiertas 
 
   El rendimiento en aguas abiertas  es el rendimiento de la hélice de forma 
aislada, es decir, sin la influencia de la estela y la succión (rendimiento del 
casco) ni las formas del casco (rendimiento relativo rotativo). En cualquier caso, 
los rendimientos descritos pueden ayudar a aumentar el rendimiento del 
propulsor (pueden ser mayores que la unidad). 
 
   Mediante el método de Crouch podemos obtener un valor aproximado de 
este rendimiento en relación al deslizamiento aparente mediante el siguiente 
gráfico. 
 
 
 
Como se observa, entrando con un deslizamiento aparente de 22,5% y 
estimando a priori una recta que pase por una relación de paso de 0,9, 
obtenemos una aproximación del rendimiento: 
 
   →  65% 
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6.2.3  Cavitación  
    
   La cavitación es un fenómeno que ocurre en sistemas mecánicos que 
someten un fluido a variaciones de velocidad y presión, generando una 
vaporización del mismo mediante una reducción de la presión. La influencia de 
esta evaporación, origina perdidas de rendimiento y empuje, ruidos y 
vibraciones y puede someter a graves daños a la hélice si no se ha tenido en 
cuenta. 
 
   La cavitación suele ir ligada a hélices con altos índices de carga, por lo que 
nos basaremos en determinar los límites de presión que deberán tener las 
palas antes de que empiecen a cavitar. 
 
   A partir de este razonamiento, obtendremos unos valores orientativos de las 
dimensiones de las palas de la hélice de forma que la presión generada a 
máxima velocidad no supere la carga máxima admitida. 
 
   Para determinar un valor orientativo de carga máxima es necesario obtener 
los siguientes parámetros.  
 
6.2.3.1  Velocidad de avance del propulsor   
 
   
 
 
   Como se observa en el gráfico, la velocidad de avance del propulsor a través 
del agua, es la diferencia entre el deslizamiento real (velocidad de la estela 
más velocidad de deslizamiento aparente) y el avance teórico de la hélice 
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(paso por número de revoluciones). Relacionando  con  obtenemos los 
coeficientes de estela (coeficiente de estela de Froude  y de Taylor ) 
 
  ;         ;     
  
   Mediante la siguiente fórmula podemos obtener un valor orientativo del factor 
de estela de Froude en relación al coeficiente de bloque de nuestro buque: 
 
 
 
 
Donde: 
•  es el coeficiente de bloque del casco, 0,467 en nuestro caso. 
•  es el coeficiente de estela de Froude. 
 
 
 
La velocidad de avance del propulsor será: 
 
 ; 
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Donde: 
•  es la velocidad de avance del propulsor en nudos. 
•  es la velocidad del casco a máximas rpm en nudos. 
•  es el coeficiente de estela de Froude. 
 
6.2.3.2  Profundidad del eje central del propulsor  
 
   Considerando un huelgo mínimo del 17% como se ha indicado en apartados 
anteriores, la profundidad del eje propulsor en operación lo obtendremos a 
partir de la suma de: 
 
 El radio exterior de la hélice, 
 
 
 
 El huelgo entre el propulsor y el casco 
 
 
 
 El calado en popa del buque en condiciones de máxima velocidad (aprox 
60% del calado del casco en reposo) 
 
 
 
Finalmente la profundidad del propulsor en pies será: 
 
 
6.2.3.3  Carga máxima de pala 
 
Mediante la siguiente fórmula, el método de Crouch nos permite obtener un 
valor de carga máxima, en relación a la velocidad del fluido, a través del 
propulsor y la profundidad en que opera el mismo. 
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Donde: 
•  presión máxima en psi. 
•  es la profundidad del centro del núcleo del propulsor en pies. 
•  es la velocidad del fluido en el propulsor en nudos. 
 
Con  y  obtenidos en apartados anteriores: 
 
 
 
6.2.3.4  Coeficiente de anchura media de la pala (MWR) 
 
    Si consideramos un rectángulo que tiene la misma área que el área 
expandida de la pala y una altura igual a la distancia entre la raíz y el extremo 
de la pala. El coeficiente de anchura media MWR es la relación entre la 
anchura de este rectángulo y el diámetro del propulsor 
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   El valor de MWR suele oscilar entre 0,2 y 0,55. Valores de aproximadamente 
0,35 son frecuentes en aplicaciones de media y alta velocidad. Elevados 
valores MWR tienen como objeto reducir la carga de las palas para evitar la 
cavitación o mantener un diámetro bajo, mientras que valores bajos son 
frecuentes en hélices con elevados números de palas cuyo objeto es disminuir 
el área del propulsor. 
 
   En nuestro caso, el objeto es evitar en todo lo posible que la hélice Cavite sin 
alterar el diámetro. Por lo tanto consideraremos un MWR de 0,55.  
6.2.3.5  Relación de área desarrollada (DAR) 
 
   Se trata de la relación entre el área desarrollada de la hélice y el área del 
disco trazado con el diámetro exterior de la misma.  
 
 
Donde: 
•  es el área desarrollada. 
•  es el área del disco,  
 
   Mediante la siguiente fórmula se puede obtener un valor aproximado de este 
parámetro a partir del número de palas del propulsor y el MWR. 
 
 
Donde: 
• Z es el número de palas. 
• MWR es el coeficiente de anchura media. 
  
En nuestro caso: 
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Por lo tanto, conociendo el área del disco de nuestra hélice podemos aproximar 
el área desarrollada mediante la siguiente ecuación: 
 
 
 
6.2.3.6  Relación de área expandida (EAR) 
 
   Se trata de la relación entre el área expandida de la hélice y el área del disco 
descrita anteriormente. 
 
 
Donde: 
•  es el área expandida de la hélice. 
•  es el área del disco. 
 
   Mediante la siguiente expresión podemos obtener un valor orientativo de EAR 
a partir de DAR y el número de palas del propulsor: 
 
 
Donde: 
•  es la relación de área desarrollada. 
• Z es el número de palas. 
 
   En nuestro caso obtenemos un valor aproximado de EAR: 
 
 
 
Conociendo EAR y el área del disco de nuestra hélice podemos obtener un 
valor aproximado del área expandida de nuestra hélice: 
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6.2.3.7  Aproximación de la carga real de las palas del propulsor 
 
   En apartados anteriores, se ha determinado una aproximación del límite de 
carga máxima que soportarán las palas del antes de empezar a cavitar. En este 
apartado obtendremos un valor aproximado de la carga real de las palas del 
propulsor a máximas revoluciones. Por lo tanto, si queremos evitar la 
cavitación, la carga real de las palas del propulsor debe ser inferior al límite 
impuesto anteriormente. 
 
 
 
   Mediante la siguiente expresión, el método de Crouch nos permite obtener un 
valor orientativo de carga real: 
 
 
Donde: 
•  es la carga de las palas del propulsor a máximas revoluciones en 
psi. 
•  es la potencia entregada al propulsor en hp. 
•  es la velocidad de avance del propulsor en nudos. 
•  es el área desarrollada del propulsor en pulgadas cuadradas. 
•  es el rendimiento del propulsor en aguas abiertas. 
 
   Por lo tanto, la carga real de nuestro propulsor será: 
 
 
 
   Como se observa, la carga de las palas a máximas revoluciones que tendrá 
el propulsor, es ligeramente mayor a la carga máxima admitida, alrededor de 
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un 4% mayor. Esto nos indica, que a máximas revoluciones, el propulsor 
empezará a experimentar fenómenos de cavitación, a pesar de haber 
dimensionado el área de pala lo más grande posible dentro de los límites 
permitidos. 
 
   Para reducir la carga soportada por las palas de la hélice, deberemos 
aumentar el área desarrollada de las mismas. Para conseguirlo, podemos 
recurrir a una o varias de las siguientes opciones: 
 
 Aumentar el diámetro del propulsor 
 Aumentar la anchura de la pala, el MWR. 
 Ampliar el número de palas del propulsor. 
 
6.2.3.8  Determinación del empuje (Thrust) 
 
   El empuje se define como la fuerza generada por el propulsor a unas 
determinadas revoluciones. Por lo tanto, será el encargado de vencer la 
resistencia al avance del buque y lograr que éste se desplace sobre el agua a 
una cierta velocidad. 
 
   El empuje es un parámetro fundamental para buques de trabajo como por 
ejemplo los remolcadores, puesto que deben remolcar cargas pesadas incluso 
en aguas agitadas.  
 
   En embarcaciones de recreo es menos importante, sin embargo, tendremos 
en cuenta que cuanto mayor sea el rendimiento del propulsor, más empuje 
generará y podremos alcanzar mayores velocidades para una misma potencia 
y revoluciones del motor. 
 
   Mediante la siguiente expresión, el método de Crouch nos permite obtener un 
valor aproximado del empuje de nuestra hélice en condiciones de proyecto, 
70% de revoluciones del motor. 
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Donde: 
•  es el empuje en libras fuerza. 
•  es la potencia entregada al propulsor a 70% rpm del motor en hp. 
•  es el rendimiento en aguas abiertas del propulsor. 
•  es la velocidad de avance del propulsor. 
 
   Por lo tanto, si consideramos una SHP total de 2610hp (a 70% rpm de cada 
motor) y la velocidad de avance del agua en el propulsor a velocidad de 
proyecto, nuestro empuje será 
 
 → 126 kN 
 
     Como se observa, obtenemos un empuje de 126 kN, superior a los 112 kN 
de resistencia al avance del casco a 18 nudos, calculados con Hullspeed en el 
apartado de cálculo de potencia. 
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7. CÁLCULO DEL EJE 
 
7.1 Consideraciones 
 
   El eje es el elemento mecánico, cuyo objeto es transmitir el par y giro del 
motor desde el elemento accionador (motor) al elemento accionado (hélice). 
 
   Para dimensionar de forma adecuada una línea de ejes, debemos tener en 
cuenta, que además de transmitir el par y giro del motor a la hélice, también es 
el encargado de contener la fuerza de empuje de la hélice, es decir, carga con 
toda la fuerza impulsora del buque. Además, si lo comparamos con una viga en 
voladizo, sostiene su propio peso y el peso del propulsor en un extremo.  
 
   Por otra parte, el eje recibe un empuje asimétrico de la hélice, puesto que 
ésta trabaja con diferentes flujos de agua. Cuando la pala se encuentra en la 
parte inferior, se mueve a través de un flujo con menores perturbaciones que 
cuando se encuentra en la parte superior, por la influencia del propio casco y el 
arbotante. Todo ello se traduce en un empuje asímetrico e inconstante. 
 
   Según la Det Norske Veritas (Pt 4, Ch.4 Sec 1), las líneas de ejes se definen 
como: 
 
 Ejes 
 Acoplamientos rígidos (embridados, mangones, enchavetados, etc) 
 Cojinetes de ejes. 
 Cierres de ejes. 
 
   Por lo general, si se dispone de una hélice de paso fijo, se utilizan ejes 
macizos para aguantar las cargas dinámicas que recibe el eje a cortadura. Sin 
embargo, en hélices de paso variable es más frecuente el uso de ejes 
tubulares, con objeto de aligerar, puesto que el momento torsor a que está 
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sometido el eje crea mayores tensiónes en la periferia que en el interior (en la 
fibra neutra es nulo). 
 
   Según las reglas de la Bureu Veritas, Parte C, capítulo 1, sección 7: 
En general, los ejes deben de ser de acero forjado con resistencia a la tracción, 
entre 400 y 800 N/mm2. La superficie del eje entre el propulsor y la bocina y en 
la zona del núcleo de la hélice, debe tener una protección adecuada para evitar 
la entrada de agua de mar, a menos, que el material del eje sea de acero 
inoxidable austenítico. 
 
   Según la Lloyd's register of shipping (LRS): 
 
   La carga minima de rotura para ejes fabricados en forjas se seleccionará con 
las limitaciones siguientes: 
 Aceros al carbono-manganeso 400 a 600 N/mm2 
 Aceros aleados no más de 800 N/mm2 
 
7.2. Criterios de diseño 
 
   Según la Det Norske Veritas: 
 
 Se diseñarán para todas las condiciones de carga relevantes tales como 
potencia media, sobrecargas por inversión, etc. 
 Se diseñarán para prevenir fallos por fatiga y por deformaciones locales. 
 Así mismo se considerará en el diseño la corrosión y el desgaste, que 
puedan causar fallos por fatiga. 
 Condiciones de carga más importantes a considerar: 
 Fatiga a bajos ciclos (de 1000 a 10000) por variaciones de carga 
desde cero a plena carga, embrague en carga, pares de inversión 
, etc. 
 Fatiga a altos ciclos (>>3·106) debido a flexiones por rotación y 
vibraciones torsionales en operación continua (a partir de 109). 
 Vibraciones por velocidades de transición (de 104 a 106 ciclos). 
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      En nuestro caso, al tratarse este proyecto de un predimensionamiento, no 
entraremos en detalles de las cargas reales a las que el eje se ve sometido, 
puesto que no disponemos información sobre la situación de los motores, 
soportes, bocina, arbotantes, reductoras ni de la propia hélice. 
 
7.3. Determinación del diámetro del eje 
 
   La mayoría de fabricantes de ejes utilizan la siguiente expresión para 
determinar el diámetro del eje, a partir de la potencia entregada al mismo, las 
revoluciones y el límite de elasticidad del material, más un coeficiente de 
seguridad. Dependiendo de las cargas cortantes a que esté sometido el eje y el 
tipo de hélice será macizo o tubular. 
 
 
Donde: 
•  es el diámetro del eje en pulgadas 
•  es la máxima potencia al eje en hp. 
•  son las revoluciones por minuto del eje. 
•  es un factor de seguridad. Para buques pesados de uso comercial 
suele oscilar entre 5 y 8. Para yates y buques comerciales más ligeros 
como en nuestro caso suele oscilar entre 5 y 6. 
•  es el límite de elasticidad del material en torsión en psi. 
 
   En nuestro caso, el material a utilizar será acero inoxidable austenítico, en 
concreto Aquamet 22 HS.  
 
   Se trata de un acero inoxidable austenítico de alta aleación que proporciona 
buena resistencia a la corrosión (mayor que otros Aquamet), buena dureza y 
alta resistencia mecánica. Debido al alto contenido en aleación, resiste 
considerablemente la corrosión por picaduras y al agrietamiento. El fabricante 
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lo recomienda para embarcaciones de recreo que se utilicen con poca 
frecuencia. Sus propiedades mecánicas para diámetros de entre 2,5 y 4,75 
pulgadas son: 
 
 
  
  
 
 
Por lo tanto el diámetro del eje será: 
 
  ≈  9 cm 
 
Limite de elasticidad en torsión 70.000 psi 
Módulo de elasticidad 28·106 
Densidad 0,285 lb/in3 
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8. REDUCTORA 
 
    Los reductores de velocidad son diseñados a base de engranajes, 
mecanismos circulares y dentados con geometrías especiales de acuerdo con 
su tamaño y la función en cada motor. Como su nombre indica, su función 
principal es reducir proporcionalmente la velocidad de giro de un elemento 
accionador (motor) a otro accionado (eje). 
 
Características de una reductora: 
 
• Potencia de entrada y de salida: rendimiento  
• Par a la salida del mismo. 
• Relación de reducción: índice que detalla la relación entre las 
revoluciones de entrada y las de salida. 
• Sentido de giro, puesto que el motor no es reversible. 
 
Normalmente los objetivos de un reductor van enfocados a proporcionar: 
 
 Una regularidad perfecta tanto en la velocidad como en la potencia 
transmitida.  
 Una mayor eficiencia en la transmisión de la potencia suministrada por el 
motor.  
 Mayor seguridad en la transmisión, reduciendo los costos en el 
mantenimiento.  
 Menor espacio requerido y mayor rigidez en el montaje.  
 Menor tiempo requerido para su instalación.  
 
   En el apartado de selección de la hélice, hemos obtenido la relación de 
reducción, cuya influencia ha sido determinante en el dimensionamiento del 
propulsor en general. El valor de reducción obtenido ha sido de 2:1. 
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CONCLUSIONES 
 
      El desarrollo de este proyecto me ha ayudado a poner en práctica, en 
mayor medida que durante los años cursados en la universidad, los 
conocimientos obtenidos hasta ahora en materia de propulsión. La cadena 
propulsora está formada por distintos elementos, cuyas características deben 
ser pensadas una a una, para proporcionar un correcto ensamblaje y otorgar al 
conjunto, la capacidad de alcanzar su objetivo con el máximo rendimiento 
posible. 
 
   Para lograr un dimensionamiento óptimo, es necesario definir un proceso 
iterativo de manera que cada paso, cálculo de un parámetro, las características 
deben mejorar (en el sentido definido) en relación a las que se tomaron como 
punto de partida. Algunas variaciones del diseño inicial, pueden conducir a 
obtener características peores del mismo elemento o de otro relacionado. 
Finalmente, para evitar este suceso, uno divide el proyecto en tantas fases 
como se requiera, para estudiar el comportamiento de cada elemento por 
separado así como la influencia sobre los demás. 
 
    En cuanto a la información que proporcionan los fabricantes, se mantiene 
una política de privacidad. Normalmente la información más relevante de un 
elemento es confidencial. Como estudiante es muy difícil obtener unos 
parámetros específicos del elemento, básicos para cualquier cálculo o 
dimensionamiento. Prueba de ello, es que en todos los catálogos existe una 
referencia de contacto para cualquier petición específica, pues si se trata de un 
cliente particular, el fabricante intenta llevar el proyecto a su cauce y 
recomendar una solución genérica, ignorando el verdadero ensamblaje del 
proyecto. Eso si se trata de un cliente, pues en el caso de un estudiante o un 
curioso, las expectativas de recibir una respuesta a menudo se disuelven en el 
intento. 
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ANEXOS 
 
• Plano de Formas 
• Manuales de fabricantes 
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Marine
 Diesel Engines 12V/16V 2000 M94
for Fast Vessels  with Low Load Factors (1DS ) 
 Typical applications: Fast yachts, fast patrol boats, police craft and fi re-fi ghting vessels
Engine Model  12V 2000 M94  16V 2000 M94
Rated power ICFN kW (bhp)   1432 (1920)  1939 (2600)  
 Speed rpm 2450  2450   
 No. of cylinders  12  16
 Bore/stroke mm (in) 135/156 (5.3/6.1)  135/156 (5.3/6.1) 
Displacement, total l (cu in)  26.8 (1635)  35.7 (2179)
 Flywheel housing  SAE 0  SAE 0 
 Gearbox model, standard !  ZF 2075  ZF 3070
 Optimization of exhaust emissions " IMO 2/EPA 2/EU III A # IMO 2/EPA 2/EU III A # 
 Solas compliance  Yes  Yes
! gear ratio on request
" IMO – International Maritime Organisation; EPA – US Marine Directive 40 CFR 94
# on request
Dimensions and Masses
2000 M94 Dimensions (LxWxH) mm (in) Mass, dry kg (lbs)
12V 1900x1295x1370 (74.8x51.0x53.9) 2810 (6195)
16V 2315x1295x1410 (91.1x51.0x55.5) 3380 (7452)
2000 M94 - with Dimensions (LxWxH) mm (in) Mass, dry kg (lbs)
Gearbox type 
12V - ZF 2075 2440x1295x1320 (96.1x51.0x52.0) 3270 (7209)
16V - ZF 3070 2950x1295x1400 (116.1x51.0x55.1) 4010 (8840)
Specifi cations are subject to change without notice. All dimensions are approximate, for complete information refer to 
installation drawing. For further information consult your MTU or MTU Detroit Diesel distributor/dealer.
L
H
W
A TOGNUM GROUP BRAND
Power. Passion. Partnership.
Europe I Middle East I Africa I Latin America, MTU Friedrichshafen GmbH, 88040 Friedrichshafen, Germany, T +49 7541 90 7015, F +49 7541 90 7081, 
marineregion1@mtu-online.com, www.mtu-online.com I Asia I Australia I Pacifi c, MTU Asia Pte. Ltd., 1 Benoi Place, Singapore 629923, Republic of Singapore, 
T +65 6861 5922, F +65 6861 3615, marineregion2@mtu-online.com, www.mtu-online.com.sg I USA I Canada I Mexico, MTU Detroit Diesel, Inc., 
13400 Outer Drive West, Detroit, Michigan 48239, USA, T +1 313 592 7806, F +1 313 592 5137, marineregion3@mtu-online.com, www.mtudetroitdiesel.com
 Standard Equipment
Starting system  Electric starter 24 V
 Auxiliary PTO Charging generator, 80A, 28V, 2 pole
 Oil system  Gear driven lube-oil pump, lube-oil duplex fi lter with diverter valve, lube-oil heat exchanger, handpump for oil extraction
 Fuel system  Fuel feed pump, fuel hand pump, fuel pre-fi lter, fuel main fi lter with diverter valve, on-engine fuel oil cooler, HP fuel 
  pump, jacketed HP fuel lines, injection nozzles (Common rail system) fl ame proof hose lines, leak-off tank level 
  monitored
 Cooling system  Coolant-to-raw water plate core heat exchanger, self priming centrifugal raw water pump, gear driven coolant 
  circulation pump
 Combustion air system  Sequential turbocharging with 3 water-cooled exhaust-gas turbochargers,  on-engine intake air fi lters
 Exhaust system  Triple-walled, liquid-cooled, on-engine exhaust manifolds, single centrally located exhaust outlet, 1 exhaust bellows
  vertical discharge
 Mounting system  Resilient mounts at free end
 Engine management system  Engine and gearbox control and monitoring system (ADEC)
 Optional Equipment
Auxiliary PTO  Charging generator, 140A or 200A, 28V, 2 pole, bilgepump, on-engine PTOs
Oil system Centrifugal oil fi lter, oil replenishment system
Fuel System Duplex fuel pre-fi lter
Cooling System Coolant preheating system  engine mounted, integrated seawater gearbox piping
Exhaust System Exhaust bellows horizontal discharge
Mounting System Resilient mounts at driving end
Engine Management System In compliance with Classifi cation Society Regulations (EMU + MEU)
Monitoring / Control System smartline, blueline, bluevision, Sturdy Bridge Controls
Power Transmission Torsionally resilient coupling
Gearbox Options Reverse reduction gearbox, electronically actuated, gearbox mounts, trolling mode for dead-slow propulsion, 
 free auxiliary PTO, hydraulic pump drives 
> The rated power of the stated diesel engines corresponds to ISO 3046-1:2002 (E) and ISO 15550:2002 (E)
> Intake air temperature 25°C/Sea water temperature 25°C
> Intake air depression 15 mbar/Exhaust back pressure 30 mbar > Barometric pressure 1000 mbar
Specifi cations are subject to change without further notice. All dimensions are approximate, for complete information refer to installation drawing.
For further information consult your MTU or MTU Detroit Diesel distributor/dealer.
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Performance & Fuel Consumption !   12V 2000 M94   16V 2000 M94
 Speed rpm  2450 2100 1700 1200 2450 2100 1700 1200
 Maximum power kW  1 432 1330 1075 680 1939 1810 1425 885
  bhp  1920 1784 1442 912 2600 2427 1911 1187
  Power on propeller curve (n3) kW  1432 900 475 175 1939 1225 650 240
  bhp  1920 1207 637 235 2600 1643 872 322
 Fuel consumption g/kWh  217 " 207 212 222 216 " 205 206 220
 on propeller curve (n3) l/h  374.4 224.5 121.3 46.8 504.6 302.6 161.3 63.6
  gal/h  98.9 59.3 32.1 12.4 133.3 79.9 42.6 18.6
! Tolerance +5% per ISO 3046, Diesel fuel to DIN EN 590 with a min L.H.V. of 42800kJ/kg (18390 BTU/lb)
 " Fuel Consumption for Crusing speed with 70% power at 1900rpm: 12V=205 g/kWh; 16V=206g/kWh
SPECIFICATIONS
Number of Cylinders ........................................ 12
Configuration ................................................... 90o V
Fuel ..................................................................Diesel
Bore - mm (in) ..................................................128 (5.04)
Stroke - mm (in) ............................................... 157 (6.18)
Displacement - L (in3) ...................................... 24.24 (1479)
Rotation (from flywheel end) ............................Counterclockwise
Compression Ratio .......................................... 17 : 1
Injection System .............................................. Common Rail
Governor ..........................................................Electronic
Engine Weight, Net Dry (approx.) ....................See reverse side
Capacity for Liquids - L (U.S. gal)
Cooling System (engine only) ……..…......not available
Lube Oil System (deep sump) max .......... 90 (23.77)
Oil Change Interval (guideline) .................200 hours
Rated RPM ...................................................... 2300
DIMENSION GUIDELINES
L H W
mm in mm in mm in
1653 65.1 1275 50.2 1150 45.3
DEFINITION OF DUTY AND APPLICATIONS
Definition of Operation Typical applications - Yachts
- Light-weight fishing boats
The engines for light duty operation are designed for a maximum - Fast patrol boats for Customs,
of 1 000 annual operating hours with up to 20 percent of time at   Coast Guard, Police, Port Authorities
full load, an average of up to 50 percent load application and no - Fast boats in emergency service
wide-open throttle below rated speed. - Bow thrusters
- Fire pumps
 LIGHT DUTY OPERATION
MARINE      
ENGINE      
V12-1800 CRM
 1324 kW  (1800 hp)  
W L
H
V12-1800 CRM 1324kW (1800 HP)
PERFORMANCE DATA
Weight: 2365 kg Power To Weight Ratio:
5213.9 lbs 2.90 lbs per HP
OUTPUT FUEL CONSUMPTION
(Full Load) (Propeller Demand)
Exhaust gas status IMO/MARPOL 73/78, EPA Tier 2 , Recreational Craft Directive 94/25/EC
RATING CONDITIONS
1801 217 344 91
1801 213 302 80
1795 211 266 70
1710 208 232 61
1624 206 202 53
1538 203 174 46
1452 200 149 39
1367 198 127 33
1282 196 107 28
1197 193 88 23
1111 192 73 19
1025 194 60 16
212 42 11
918 202 51 13
1320
1324
1324
1068
1131
1194
1257
817
880
943
1005
2100
2200
2300
MAN MARINE DIESEL ENGINE
RPM kW HP g/kWh ltr/h gal/hr
1700
1800
1900
2000
1300
1400
1500
1600
1200
1000
1100
563
675
754
766
No reduction in rating for intake air temperature up to 113o F
(45o C), and seawater temperatures of up to 90o F (32o C).
Text and illustrations are non binding, we reserve the right to make modifications
 in the interest of technical progress.
* The ratings are based on reference conditions according to DIN
6271/ISO 3046/1, propeller curve calculated at 2.5 exponent.
© MAN ENGINES & COMPONENTS INC.
All rights reserved.  Printed in the USA
TORQUE CURVE 
3500
3600
3700
3800
3900
4000
4100
4200
4300
4400
4500
10
00
11
00
12
00
13
00
14
00
15
00
16
00
17
00
18
00
19
00
20
00
21
00
22
00
23
00
RPM
FT
/L
B
S
MAN engine technology - for an
environmentally compatible and secure future
To minimize the proportion of 
harmful substances in the 
exhaust gas, MAN engine 
technology starts at the 
combustion process. High-
pressure injection, combustion 
chamber design, mixture 
formation and combustion itself 
are the most important factors 
here if exhaust gas quality is to 
be improved still further.
With regard to pollutant 
emissions, both marine and 
commercial-vehicle engines 
from MAN are setting the pace. 
MAN is well prepared to meet 
forthcoming legislation in the 
marine engine sector. The 
harmful emissions from MAN 
marine diesel engines are below 
the limits stipulated by the Lake 
Constance Navigation Order 
and the Swiss Exhaust Gas 
Regulation for commercial 
applications.
MAN engines offer security for 
the future in terms of 
environmental compatibility. 
Water cooled MAN marine 
diesel engines with exhaust-gas 
turbocharging and intercooling 
provide maximum efficiency in 
the use of fuel, which results in 
a particularly low-pollution 
combustion process.
SPECIFICATIONS
V-12, 4-Stroke-Cycle-Diesel
Emissions . . . . . . . . . . . . . . . . . EPA Tier 2, IMO, and
.........................................EU Stage IIIA compliant
Displacement . . . . . . . . . . . . . . . . . 32.2 L (1958.8 in3)
Rated Engine Speed . . . . . . . . . . . . . . . . . 1600-2300
Bore. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 145 mm (5.7 in.)
Stroke . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 162 mm (6.4 in.)
Aspiration. . . . . . . . . Twin Turbocharged-Aftercooled
Governor . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . Electronic
Cooling System . . . . . . . . . . . . . . . . . Heat Exchanger
Weight, Net Dry (approx.)
without gear. . . . . . . . 2994-3152 kg (6602-6949 lb)
Refill Capacity (HEX package)
Cooling System
(engine & heat exchanger) . . . . . 79 L (20.9 gal)
Lube Oil System (refill) . . . . . . . . . 85.2 L (22.5 gal)
Oil Change Interval. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 250 hr
Caterpillar Diesel Engine Oil 10W30 or 15W40
Rotation (from flywheel end) . . . . . Counterclockwise
Flywheel and flywheel housing
1800 bhp, 1900 bhp. . . . . . . . . . . . . . . . . SAE No. 0
1450 bhp, 1600 bhp, 1700 bhp . . . . . . . SAE No. 1
Flywheel Teeth
1800 bhp, 1900 bhp. . . . . . . . . . . . . . . . . . 136 teeth
1450 bhp, 1600 bhp, 1700 bhp . . . . . . . . 113 teeth
C32 ACERT®
MARINE PROPULSION
1470-1925 mhp
(1450-1900 bhp)
1081-1417 bkW
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C-Ratings 
1470 mhp (1450 bhp) 1081 bkW@2300 rpm (WOSR)
D-Rating 
1622 mhp (1600 bhp) 1193 bkW@2300 rpm (WOSR)
E-Ratings 
1723 mhp (1700 bhp) 1267 bkW@2300 rpm (WOSR)  
1825 mhp (1800 bhp) 1342 bkW@2300 rpm  
1925 mhp (1900 bhp) 1417 bkW@2300 rpm 
Image shown may not reflect actual engine
Engines for Pleasure Craft Applications
MPD Display
C32 ACERT® Heat Exchanger Cooled
 
C32 ACERT® MARINE PROPULSION
1470-1925 mhp (1450-1900 bhp)
1081-1417 bkW
Air Inlet System
Aftercooler — sea water/separate circuit, corrosion
resistant (air side); air cleaner/fumes disposal
(closed system) with service indicator (shipped
loose); turbocharger inlet, 152 mm (6 in.) OD
straight connection
Control System
Electronic governor, A4 Electronic Control Unit
(ECU); cold mode start strategy; programmable low
idle; electronic diagnostics and fault logging; engine
and transmission monitoring (speed, temperature,
pressure); fuel/air ratio control; momentary
start/stop logic, ECU controlled engine pre-lube and
cranking, ECU controlled engine cool-down; high
temperature braided engine harness with 70-pin
customer connector and service tool connector
Cooling System
Oil cooler; jacket water pump, gear-driven,
centrifugal; sea water/auxiliary pump, gear-driven,
rubber impeller; sea water/auxiliary pump, gear-
driven, bronze impeller; heat exchanger — titanium
plate with integral expansion tank and thermostat
housing (fully open temperature 92° C), integral fuel
cooler; coolant recovery system
Exhaust System
Manifold, watercooled, 1800 and 1900 hp engine —
twin turbocharger with watercooled bearings and
heat shield, 123 mm (4.8 in.) full marmon
connection outlet; 1450, 1600, and 1700 engine —
twin turbocharger, watercooled housing, 130 mm
(5.12 in.) ID round flanged outlet
Flywheels and Flywheel Housings
1800 and 1900 hp engine — flywheel, SAE 
No. 0, 136 teeth, flywheel housing, SAE No. 0;
1450, 1600, and 1700 engine — flywheel, SAE No.
1, 113 teeth, flywheel housing, SAE No. 1, SAE
standard rotation
Fuel System
Fuel filter, RH service on port, LH service on
starboard (fuel connections size: ORFS -10 inlet,
ORFS -8 outlet); fuel transfer pump; fuel priming
pump
Instrumentation
Graphical unit (Marine Power Display or Marine
Analog Power Display) for analog or digital display
of engine oil pressure/temperature, engine jacket
water temperature, fuel pressure/temperature,
transmission pressure/temperature, engine speed,
engine hours, system DC voltage, resistible trip
parameters, instantaneus fuel consumption, total
fuel consumed, alarm horn, percent load, boost
pressure; internal override and control switches —
local/remote throttle, torque limit override, protection
override, pre-lube override, crank override; 24-pin
customer connector (for use with remote panel);
local keyswitch for power on/off; start/stop buttons;
local stop button; backup ECU ready light; backup
ECU active light; overspeed shutdown notification
light; remote stop notification light
Lube System
Crankcase breather; oil filter — spin-on RH service
on port, LH service on starboard; oil pan, center
sump; shallow sump pan (250-hour oil change
interval); oil filler and dipstick, RH service on port,
LH service on starboard; oil pump, gear-driven
Mounting System
Front support — adjustable
Protection System
A4 ECU electronic monitoring system provides
customer programmable engine derate strategies to
protect against adverse operating conditions;
remote stop pusbutton (located on electronic
instrument panel)
General
Crankshaft vibration damper; lifting eyes; RH or LH
service options; literature; side access block; single
groove V-belt crankshaft pulley (1800 and 1900
ratings); dual groove V-belt crankshaft pulley 
(1450, 1600, and 1700 ratings)
ISO Certification
Factory-designed systems built at Caterpillar 
ISO 9001:2000 certified facilities.
STANDARD ENGINE EQUIPMENT
LEHM8960-02 Page 2 of 8
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Metric Maximum PowerProp Demand 1081 kW English Maximum PowerProp Demand 1450 hp
Performance Data Performance Data
Engine
Speed
rpm
Engine
Power
kW
Engine
Torque
N•m
BSFC
g/k W -hr
Fu el
Rate
L/hr
Maximum
Power
Data
Eng in e
Spe ed
rpm
Engi n e
Power
hp
Eng in e
Tor qu e
lb-ft
BSFC
lb/hp -hr
Fu el
Rate
gph
Maximum
Power
Data
2300 1081.0 4488 225.6 290.7 2300 1449.6 3310 .371 76.8
2200 1081.0 4692 224.2 288.9 2200 1449.6 3460 .369 76.3
2100 1081.0 4916 222.9 287.2 2100 1449.6 3626 .366 75.9
1900 1066.0 5358 219.0 278.3 1900 1429.5 3952 .360 73.5
1800 1028.0 5454 213.4 261.5 1800 1378.6 4022 .351 69.1
1600 922.0 5503 205.2 225.5 1600 1236.4 4059 .337 59.6
1500 839.0 5341 208.9 208.9 1500 1125.1 3939 .343 55.2
1300 581.0 4268 215.5 149.2 1300 779.1 3148 .354 39.4
1100 501.0 4349 227.6 135.9 1100 671.9 3207 .374 35.9
900 349.0 3703 231.6 96.4 900 468.0 2731 .381 25.5
800 276.0 3295 228.0 75.0 800 370.1 2430 .375 19.8
Prop
Demand
Data
Prop
Demand
Data
2300 1081.0 4488 225.6 290.7 2300 1449.6 3310 .371 76.8
2200 946.0 4106 221.5 249.8 2200 1268.6 3028 .364 66.0
2100 822.8 3742 215.3 211.2 2100 1103.4 2760 .354 55.8
1900 609.4 3063 210.4 152.8 1900 817.2 2259 .346 40.4
1800 518.2 2749 212.1 131.0 1800 694.9 2027 .349 34.6
1600 363.9 2172 225.9 98.0 1600 488.0 1602 .371 25.9
1500 299.9 1909 226.0 80.8 1500 402.2 1408 .372 21.3
1300 195.2 1434 220.4 51.3 1300 261.8 1058 .362 13.6
1100 118.3 1027 227.4 32.1 1100 158.6 757 .374 8.5
900 64.8 687 245.4 18.9 900 86.9 507 .403 5.0
800 45.5 543 261.2 14.2 800 61.0 400 .429 3.8
Cubic prop demand curve with 3.0 exponent for displacement
hulls only.
Power produced at the flywheel will be within standard
tolerances up to 50°C (122°F) combustion air temperature
measured at the air cleaner inlet, and fuel temperature
up to 52°C (125°F) measured at the fuel filter base.
Power rated in accordance with NMMA procedure as
crankshaft power. Reduce crankshaft power by 3% for
propeller shaft power.
PD-EM0048-00.pdf Created on 01/30/2009 19:06 © 2009 Caterpillar All Rights Reserved
C32 DITA ACERT Performance Data
1470 mhp (1450 bhp) 1081 bkW  @ 2300 rpm IMO/EPA Tier 2 Compliant
C Rating — EM0048-00
C32 ACERT® MARINE PROPULSION
1470-1925 mhp (1450-1900 bhp)
1081-1417 bkW
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Metric Maximum PowerProp Demand 1193 kW English Maximum PowerProp Demand 1600 hp
Performance Data Performance Data
Engine
Speed
rpm
Engine
Power
kW
Engine
Torque
N•m
BSFC
g/kW-hr
Fuel
Rate
L/hr
Maximum
Power
Data
Engine
Speed
rpm
Engine
Power
hp
Engine
Torque
lb-ft
BSFC
lb/hp-hr
Fuel
Rate
gph
Maximum
Power
Data
2300 1193.0 4953 218.3 310.5 2300 1599.8 3653 .359 82.0
2200 1193.0 5178 213.5 303.6 2200 1599.8 3819 .351 80.2
2100 1193.0 5425 211.2 300.3 2100 1599.8 4001 .347 79.3
1900 1165.0 5855 213.6 296.7 1900 1562.3 4318 .351 78.4
1800 1132.0 6005 215.6 290.9 1800 1518.0 4429 .354 76.8
1600 1048.0 6255 201.9 252.2 1600 1405.4 4613 .332 66.6
1500 924.0 5882 199.2 219.4 1500 1239.1 4338 .327 58.0
1300 581.0 4268 207.3 143.6 1300 779.1 3148 .341 37.9
1100 397.0 3446 213.9 101.2 1100 532.4 2541 .352 26.7
900 279.0 2960 212.0 70.5 900 374.1 2183 .349 18.6
800 237.0 2829 209.3 59.1 800 317.8 2086 .344 15.6
Prop
Demand
Data
Prop
Demand
Data
2300 1193.0 4953 218.3 310.5 2300 1599.8 3653 .359 82.0
2200 1044.1 4532 214.7 267.2 2200 1400.2 3342 .353 70.6
2100 908.1 4129 215.2 232.9 2100 1217.8 3045 .354 61.5
1900 672.5 3380 209.2 167.8 1900 901.8 2493 .344 44.3
1800 571.8 3034 210.8 143.7 1800 766.8 2238 .347 38.0
1600 401.6 2397 208.8 100.0 1600 538.6 1768 .343 26.4
1500 330.9 2107 211.3 83.4 1500 443.7 1554 .347 22.0
1300 215.4 1582 215.9 55.4 1300 288.9 1167 .355 14.6
1100 130.5 1133 222.5 34.6 1100 175.0 836 .366 9.1
900 71.5 758 237.0 20.2 900 95.9 559 .390 5.3
800 50.2 599 250.0 15.0 800 67.3 442 .411 4.0
Cubic prop demand curve with 3.0 exponent for displacement
hulls only.
Power produced at the flywheel will be within standard
tolerances up to 50°C (122°F) combustion air temperature
measured at the air cleaner inlet, and fuel temperature
up to 52°C (125°F) measured at the fuel filter base.
Power rated in accordance with NMMA procedure as
crankshaft power. Reduce crankshaft power by 3% for
propeller shaft power.
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C32 DITA ACERT Performance Data
1622 mhp (1600 bhp) 1193 bkW @ 2300 rpm IMO/EPA Tier 2 Compliant
D Rating — EM0047-00
C32 ACERT® MARINE PROPULSION
1470-1925 mhp (1450-1900 bhp)
1081-1417 bkW
LEHM8960-02 Page 5 of 8
C32 DITA ACERT Performance Data
1723 mhp (1700 bhp) 1267 bkW @ 2300 rpm IMO/EPA Tier 2 Compliant
E Rating — EM0029-00
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Metric Maximum PowerProp Demand 1268 kW English Maximum PowerProp Demand 1700 hp
Performance Data Performance Data
Engine
Speed
rpm
Engine
Power
kW
Engine
Torque
N•m
BSFC
g/kW-hr
Fuel
Rate
L/hr
Maximum
Power
Data
Engine
Speed
rpm
Engine
Power
hp
Engine
Torque
lb-ft
BSFC
lb/hp-hr
Fuel
Rate
gph
Maximum
Power
Data
2300 1268.0 5265 222.5 336.3 2300 1700.4 3883 .366 88.8
2200 1268.0 5504 220.3 333.0 2200 1700.4 4059 .362 88.0
2100 1268.0 5766 217.5 328.7 2100 1700.4 4253 .358 86.8
1900 1268.0 6373 216.3 326.9 1900 1700.4 4700 .356 86.4
1800 1268.0 6727 217.1 328.1 1800 1700.4 4961 .357 86.7
1600 1161.0 6929 210.3 291.0 1600 1556.9 5110 .346 76.9
1500 1068.0 6799 208.3 265.2 1500 1432.2 5014 .342 70.1
1300 770.0 5656 209.4 192.2 1300 1032.6 4171 .344 50.8
1100 419.0 3637 214.4 107.1 1100 561.9 2682 .352 28.3
900 283.0 3003 209.9 70.8 900 379.5 2215 .345 18.7
800 241.0 2877 210.0 60.3 800 323.2 2122 .345 15.9
Prop
Demand
Data
Prop
Demand
Data
2300 1268.0 5265 222.5 336.3 2300 1700.4 3883 .366 88.8
2200 1109.7 4817 219.2 290.0 2200 1488.1 3553 .360 76.6
2100 965.1 4389 215.2 247.6 2100 1294.2 3237 .354 65.4
1900 714.8 3593 210.0 178.9 1900 958.6 2650 .345 47.3
1800 607.8 3224 212.0 153.6 1800 815.1 2378 .349 40.6
1600 426.9 2548 212.8 108.3 1600 572.5 1879 .350 28.6
1500 351.7 2239 214.9 90.1 1500 471.6 1651 .353 23.8
1300 229.0 1682 215.7 58.9 1300 307.1 1241 .355 15.6
1100 138.7 1204 221.3 36.6 1100 186.0 888 .364 9.7
900 76.0 806 237.3 21.5 900 101.9 594 .390 5.7
800 53.4 637 249.2 15.9 800 71.6 470 .410 4.2
Cubic prop demand curve with 3.0 exponent for displacement
hulls only.
Power produced at the flywheel will be within standard
tolerances up to 50°C (122°F) combustion air temperature
measured at the air cleaner inlet, and fuel temperature
up to 52°C (125°F) measured at the fuel filter base.
Power rated in accordance with NMMA procedure as
crankshaft power. Reduce crankshaft power by 3% for
propeller shaft power.
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C32 ACERT® MARINE PROPULSION
1470-1925 mhp (1450-1900 bhp)
1081-1417 bkW
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C32 DITA ACERT Performance Data
1825 mhp (1800 bhp) 1342 bkW @ 2300 rpm IMO/EPA Tier 2 Compliant
E Rating — EM0030-00
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Metric Maximum PowerProp Demand 1342 kW English Maximum PowerProp Demand 1800 hp
Performance Data Performance Data
Engine
Speed
rpm
Engine
Power
kW
Engine
Torque
N•m
BSFC
g/kW-hr
Fuel
Rate
L/hr
Maximum
Power
Data
Engine
Speed
rpm
Engine
Power
hp
Engine
Torque
lb-ft
BSFC
lb/hp-hr
Fuel
Rate
gph
Maximum
Power
Data
2300 1342.0 5572 220.6 352.9 2300 1799.7 4109 .363 93.2
2200 1342.0 5825 218.2 349.0 2200 1799.7 4296 .359 92.2
2150 1342.0 5961 217.0 347.2 2150 1799.7 4396 .357 91.7
2000 1342.0 6408 216.6 346.6 2000 1799.7 4726 .356 91.6
1900 1342.0 6745 216.0 345.5 1900 1799.7 4975 .355 91.3
1700 1269.0 7128 213.8 323.4 1700 1701.8 5257 .351 85.4
1600 1221.0 7287 211.9 308.3 1600 1637.4 5374 .348 81.4
1400 999.0 6814 208.7 248.5 1400 1339.7 5025 .343 65.6
1200 624.0 4966 220.4 163.9 1200 836.8 3663 .362 43.3
1000 437.0 4173 228.0 118.7 1000 586.0 3078 .375 31.4
900 346.0 3671 224.5 92.6 900 464.0 2707 .369 24.5
Prop
Demand
Data
Prop
Demand
Data
2300 1342.0 5572 220.6 352.9 2300 1799.7 4109 .363 93.2
2200 1174.5 5098 219.9 307.9 2200 1575.0 3760 .362 81.3
2150 1096.2 4869 219.1 286.3 2150 1470.0 3591 .360 75.6
2000 882.4 4213 213.4 224.4 2000 1183.3 3107 .351 59.3
1900 756.5 3802 211.5 190.8 1900 1014.5 2804 .348 50.4
1700 541.9 3044 213.7 138.0 1700 726.7 2245 .351 36.5
1600 451.8 2696 215.5 116.0 1600 605.9 1988 .354 30.6
1400 302.7 2064 218.7 78.9 1400 405.9 1522 .360 20.8
1200 190.6 1517 218.8 49.7 1200 255.6 1119 .360 13.1
1000 110.3 1053 225.7 29.7 1000 147.9 777 .371 7.8
900 80.4 853 234.2 22.4 900 107.8 629 .385 5.9
Cubic prop demand curve with 3.0 exponent for displacement
hulls only.
Power produced at the flywheel will be within standard
tolerances up to 50°C (122°F) combustion air temperature
measured at the air cleaner inlet, and fuel temperature
up to 52°C (125°F) measured at the fuel filter base.
Power rated in accordance with NMMA procedure as
crankshaft power. Reduce crankshaft power by 3% for
propeller shaft power.
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C32 ACERT® MARINE PROPULSION
1470-1925 mhp (1450-1900 bhp)
1081-1417 bkW
C32 DITA ACERT Performance Data
1925 mhp (1900 bhp) 1417 bkW @ 2300 rpm IMO/EPA Tier 2 Compliant
E Rating — DM8520-00
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E-RATING - DM8520-00
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Metric Maximum PowerProp Demand 1417 kW English Maximum PowerProp Demand 1900 hp
Performance Data Performance Data
Engine
Speed
rpm
Engine
Power
kW
Engine
Torque
N•m
BSFC
g/kW-hr
Fuel
Rate
L/hr
Maximum
Power
Data
Engine
Speed
rpm
Engine
Power
hp
Engine
Torque
lb-ft
BSFC
lb/hp-hr
Fuel
Rate
gph
Maximum
Power
Data
2300 1417.0 5883 227.3 383.9 2300 1900.2 4339 .374 101.4
2200 1409.0 6116 225.4 378.5 2200 1889.5 4511 .371 100.0
2100 1410.0 6412 223.3 375.3 2100 1890.8 4729 .367 99.1
1900 1377.0 6921 220.3 361.6 1900 1846.6 5104 .362 95.5
1800 1320.0 7003 217.4 342.0 1800 1770.1 5165 .357 90.3
1600 1221.0 7287 212.3 308.9 1600 1637.4 5374 .349 81.6
1500 1098.0 6990 206.9 270.8 1500 1472.4 5155 .340 71.5
1300 746.0 5480 212.5 188.9 1300 1000.4 4042 .349 49.9
1100 578.0 5018 222.6 153.3 1100 775.1 3701 .366 40.5
900 360.0 3820 229.3 98.4 900 482.8 2817 .377 26.0
800 287.0 3426 221.6 75.8 800 384.9 2527 .364 20.0
Prop
Demand
Data
Prop
Demand
Data
2300 1417.0 5883 227.3 383.9 2300 1900.2 4339 .374 101.4
2200 1240.1 5383 223.6 330.5 2200 1663.0 3970 .368 87.3
2100 1078.6 4905 217.0 278.9 2100 1446.4 3618 .357 73.7
1900 798.8 4015 208.7 198.8 1900 1071.2 2961 .343 52.5
1800 679.2 3603 208.2 168.5 1800 910.8 2657 .342 44.5
1600 477.0 2847 209.8 119.3 1600 639.7 2100 .345 31.5
1500 393.1 2502 212.0 99.4 1500 527.2 1845 .349 26.3
1300 255.9 1880 215.7 65.8 1300 343.2 1387 .355 17.4
1100 155.0 1346 219.6 40.6 1100 207.9 993 .361 10.7
900 84.9 901 231.3 23.4 900 113.9 665 .380 6.2
800 59.6 712 243.0 17.3 800 79.9 525 .399 4.6
Cubic prop demand curve with 3.0 exponent for displacement
hulls only.
Power produced at the flywheel will be within standard
tolerances up to 50°C (122°F) combustion air temperature
measured at the air cleaner inlet, and fuel temperature
up to 52°C (125°F) measured at the fuel filter base.
Power rated in accordance with NMMA procedure as
crankshaft power.  Reduce crankshaft power by 3% for
propeller shaft power.
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TMI Reference No.: EM0048-00, EM0047-00, EM0029-00, EM0030-00, DM8520-00 All rights reserved.
LEHM8960-02 (2-09) Materials and specifications are subject to change without notice.
The International System of Units (SI) is used in this publication.
Performance data is calculated in accordance with tolerances and conditions stated in this specification sheet and is only intended for purposes of
comparison with other manufacturers’ engines. Actual engine performance may vary according to the particular application of the engine and operating
conditions beyond Caterpillar’s control.
Power produced at the flywheel will be within standard tolerances up to 49°C (120°F) combustion air temperature measured at the air cleaner inlet, and fuel
temperature up to 52°C (125°F) measured at the fuel filter base. Power rated in accordance with NMMA procedure as crankshaft power. Reduce crankshaft
power by 3% for propeller shaft power.
CAT, CATERPILLAR, their respective logos, ACERT, “Caterpillar Yellow” and the POWER EDGE trade dress, as well as corporate and product identity
used herein, are trademarks of Caterpillar and may not be used without permission.
RATING DEFINITIONS AND CONDITIONS
C Rating (Maximum Continuous)
Typical applications: For vessels operating at rated load and
rated speed up to 50% of the time, or 6 hours out of 8, with
cyclical load and speed (20% to 80% load factor). Typical
applications could include but are not limited to vessels such as
ferries, harbor tugs, fishing boats, offshore service boats,
displacement hull yachts, or short trip coastal freighters. Typical
operation ranges from 2000 to 4000 hours per year.
D Rating (Intermittent Duty)
Typical applications: For vessels operating at rated load and
rated speed up to 16% of the time, or 2 hours out of 8, (up to
50% load factor). Typical applications could include but are not
limited to vessels such as offshore patrol boats, customs boats,
police boats, some fishing boats, fireboats, or harbor tugs.
Typical operation ranges from 1000 to 3000 hours per year.
E Rating (High Performance)
Typical applications: For vessels operating at rated load and
rated speed up to 8% of the time, or 1/2 hour out of 6, (up to
30% load factor). Typical applications could include but are not
limited to vessels such as pleasure craft, harbor patrol boats,
harbor master boats, some fishing or patrol boats. Typical
operation ranges from 250 to 1000 hours per year.
Power at declared engine speed is in accordance with ISO3046-
1:2002E. Caterpillar maintains ISO9001:1994/QS-9000
approved engine test facilities to assure accurate calibration of
test equipment. Electronically controlled engines are set at the
factory at the advertised power corrected to standard ambient
conditions. The published fuel consumption rates are in
accordance with ISO3046-1:2002E.
Fuel rates are based on fuel oil of 85° API [16°C (60°F)] gravity
having an LHV of 42 780 kJ/kg (18,390 Btu/lb) when used at
29°C (85°F) and weighing 838.9 g/L (7.001 lb/U.S. gal).
Additional ratings may be available for specific customer
requirements. Consult your Caterpillar representative for
additional information.
Engine Dimensions (approximate)
1825, 1925 mhp (1800, 1900 bhp)
(1)  Length (flywheel housing) 2008 mm 79.05 in
(2)  Width (RH) 1443.5 mm 56.83 in
(LH) 1495.2 mm 58.87 in
(3)  Height 1429.7 mm 56.29 in
Weight, Net Dry (approx) 3152 kg 6949 lb
Note: Do not use for installation design. See general
dimension drawings for detail (#335-8003). 
DIMENSIONS
C32 ACERT™ MARINE PROPULSION
1470-1925 mhp (1450-1900 bhp)
1081-1417 bkW
Engine Dimensions (approximate)
1470, 1622, 1723 mhp (1450, 1600, 1700 bhp)
(1)  Length (flywheel housing) 1999 mm 78.7 in
(2)  Width (RH) 1486 mm 58.5 in
(3)  Height 1430 mm 56.3 in
Weight, Net Dry (approx) 2994 kg 6600 lb
Note: Do not use for installation design. See general
dimension drawings for detail (#335-8006). 
TIME TO TRUST THE ORIGINAL
Crucible AQUAMET ® Boat Shafting
A C omplete F amily o f S tainless S teel S hafting
Crucible  AQUAMET  17
AQUAMET 17 is a precipitation-hardening, martensitic
stainless steel.  Because it is hardened by a heat treatment,
it provides high strength regardless of the diameter.  It also
offers good toughness and corrosion resistance.  A popular
choice, AQUAMET 17 is widely used in pleasure boats, ski
boats, workboats, fishing trawlers, and crew boats, as well
as pilot and patrol boats.
Crucible  AQUAMET  18
AQUAMET 18 is an austenitic stainless steel with corrosion
resistance comparable to that of Type 304. Its good strength
and toughness make it an ideal shafting material for workboats.
It provides a stainless alternative to ABS Grade 2 carbon steel
shafting, but requires no sleeves nor fiberglass.  In certain
large diameters, it does offer a strength advantage over
AQUAMET 19. (See properties below.)  It is frequently  used
on pusher tugs, tow boats, supply boats and fishing trawlers.
NOTE: AQUAMET 18 is currently available by special order
on a heat lot basis only.
Crucible  AQUAMET  19
AQUAMET 19 is a modified Type 304 stainless steel that is
fully austenitic and non-magnetic.  Strengthened by adding
nitrogen to the melt, it has better corrosion resistance than
Type 304 stainless.  AQUAMET 19 has proven itself in
demanding service on shrimpers, crabbers, scallopers, and
other fishing boats as well as on pleasure craft.  It may be
considered as an economical alternative to AQUAMET 22.
Crucible  AQUAMET  22
AQUAMET 22 is a high-alloy stainless steel with superior
corrosion resistance along with excellent toughness and high
strength. It has higher strength than AQUAMET 17 in 3/4? to
1-1/4? dia., and it has equivalent in strength in 1-3/8? to 2? dia.
Due to its high alloy content, AQUAMET 22 resists pitting and
crevice corrosion and is ideal for pleasure boats which are
operated infrequently, spending much of their time tied up at
docks. AQUAMET 22 H.S. is a high strength version avail-
able in 2-1/2? - 6? dia.  NOTE:  The mechanical properties of
AQUAMET 22 H.S. are slightly lower in sizes 5? dia. and over.
Mechanical Properties
AQUAMET 17
Up to 8?
Over 8? to 12?
AQUAMET 18
Up to 1-3/4?
Over 1-3/4? to 2-1/2?
Over 2-1/2? to 5?
Over 5? to 8?
Over 8? to 12?
AQUAMET 19
Up to 1-1/2?
Over 1-1/2? to 2?
Over 2? to 2-1/2?
Over 2-1/2? to 3?
Over 3? to 12?
AQUAMET 22
3/4? to 1-1/4?
Over 1-1/4? to 2?
Over 2? to 2-1/2?
Over 2-1/2? to 3?
Over 3? to 12?
AQUAMET 22 H.S.
2-1/2? to 4-3/4?
5? to 6?
Tensile
Strength
psi
135,000
135,000
120,000
110,000
105,000
100,000
90,000
130,000
115,000
105,000
100,000
95,000
145,000
135,000
120,000
115,000
100,000
130,000
125,000
Tensile
Strength
(MPa)
(931)
(931)
(827)
(758)
(724)
(690)
(620)
(896)
(793)
(724)
(690)
(655)
(1000)
(931)
(827)
(793)
(689)
(896)
(862)
Elongation
in 2?
%
16
12
20
35
40
40
35
20
25
30
35
35
18
20
20
25
30
15
15
Reduction
of Area
%
50
35
50
55
55
55
45
55
55
55
55
55
45
50
50
50
50
45
45
Tension
psi
105,000
105,000
90,000
70,000
65,000
60,000
50,000
105,000
85,000
60,000
55,000
50,000
130,000
105,000
95,000
75,000
55,000
105,000
90,000
Tension
(MPa)
(724)
(724)
(620)
(483)
(448)
(414)
(345)
(724)
(586)
(414)
(379)
(345)
(896)
(724)
(655)
(517)
(379)
(724)
(620)
Torsion
psi
70,000
70,000
60,000
47,000
43,000
40,000
33,000
70,000
57,000
40,000
36,000
33,000
86,600
70,000
63,000
50,000
36,600
70,000
60,000
Torsion
(MPa)
(483)
(483)
(414)
(324)
(296)
(276)
(227)
(483)
(393)
(276)
(252)
(228)
(597)
(483)
(434)
(345)
(252)
(483)
(414)
0.2% Yield Strength
Chemical Analysis (%)
Aquamet 17
0.07 max
1.00 max
1.00 max
14.50-16.50
3.00-5.00
0.04 max
0.03 max
3.00-5.00
0.15-0.45
Balance
Aquamet 18
0.15 max
11.00-14.00
1.00 max
16.50-19.00
0.50-2.50
.06 max
0.03 max
0.20-0.45
Balance
Aquamet 19
0.08 max
2.00 max
1.00 max
18.00-20.00
8.00-10.50
0.04 max
0.03 max
0.20-0.30
Balance
Aquamet 22
0.06 max
4.00-6.00
1.00 max
20.50-23.50
11.50-13.50
0.04 max
0.03 max
0.10-0.30
0.20-0.40
1.50-3.00
0.10-0.30
Balance
Composition
Carbon
Manganese
Silicon
Chromium
Nickel
Phosphorus
Sulfur
Copper
Columbium + Tantalum
Nitrogen
Molybdenum
Vanadium
Iron
Available Sizes
AQUAMET shafting is stocked ready for machining
and installation in popular sizes up to 4? dia. and
lengths up to 30 ft.  Other diameters and lengths
are available.  Please inquire.
AQUAMET shafting is precisely manufactured in
compliance with the requirements of the American
Boat and Yacht Council (ABYC) Standard P-6 and
carefully packaged to protect the precision finish
and straightness.
Shaft Diameters
The following equations can be used to compute shaft
diameters and safety factors:
D = 3 321,000 x P x S.F. S.F. = D3 x St x N
St x N                                    321,000 x P
D = Shaft Diameter (inches)
P = Horsepower
S.F. = Safety Factor
St = Yield Strength, Torsional (lbs./in.2 = psi)
N = Shaft Speed (RPM)
